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Resum
L’ús de noves tecnologies que inclouen components microelectrònics, els sistemes de 
concentració fotovoltaica o el desenvolupament dels díodes làser porten agregat la 
necessitat d’evacuar l’excés de calor generat en aquestes aplicacions. És primordial 
per al bon funcionament i rendiment d’aquests dispositius mantenir unes temperatures 
de treball acceptables en aquests components. Això fa indispensable la utilització de 
sistemes de refrigeració eficients i innovadors amb alta capacitat d’evacuació de flux 
de calor en àrees petites i que proveeixin una uniformitat de temperatura adequada. El 
punt de partida d’aquest treball és l’estudi previ i disseny a escala mil·limètrica d’un 
dissipador de calor híbrid, combinant dos dels sistemes de refrigeració més utilitzats: 
microcanals i jet impactants. El principal objectiu d’aquest dispositiu és mantenir la 
temperatura de la superfície a refredar el més uniforme possible conservant l’eficiència 
de l’evacuació de calor. La uniformitat de temperatura és un factor molt important pel 
bon funcionament de les cèl·lules fotovoltaiques i dels components microelectrònics, ja 
que l’estrès tèrmic pot afectar la seva fiabilitat i reduir la seva vida útil. 
En aquesta tesi s’avaluen les prestacions d’un sistema híbrid de jet impactant/ 
microcanals, a escala micromètrica per augmentar la capacitat d’extracció de calor. El 
treball inclou la validació del procediment de dimensionament i la construcció del 
dissipador mitjançant el procés de microfabricació. La realització de tests al laboratori 
amb el nou disseny de dissipador permet trobar els diferents paràmetres que serveixen 
per avaluar el comportament del sistema, com són el coeficient de resistència tèrmica i 
la desviació estàndard de la temperatura. Aquests resultats donen una mesura del 
rendiment del sistema estudiat en comparació amb d’altres de similars a escala 
mil·limètrica. Paral·lelament es desenvolupa un model numèric que serveix per simular 
el comportament del dispositiu de refredament en diferents condicions de 
funcionament. Després de validar el model amb els valors obtinguts en els tests 
experimentals, s’avalua l’efecte de la velocitat del fluid refrigerant així com l’impacte 
del material d’interfície tèrmica (TIM). 
Aquest treball analitza dos punts més d’aquest sistema de refrigeració: primer, la 
geometria del jet impactant. Per estudiar en detall l’efecte de la geometria del jet, s’han 
realitzat diversos tests variant el quocient entre l’amplitud de l’entrada del fluid i la 
distància entre aquesta i el punt d’impacte en el dissipador (z/b). D’aquesta manera es 
mostren els diferents comportaments de la resistència tèrmica global, la uniformitat de 
temperatura i les pèrdues de pressió en funció d’aquest paràmetre z/b. El segon punt 
ve donat pel fet que els fluxos de calor a que estan sotmesos els sistemes fotovoltaics 
i electrònics no són unidimensionals. La implementació d’un disseny amb matriu 
d’agulles permet l’adaptació del sistema a 2 dimensions. L'estudi i anàlisi de les proves 
fetes al laboratori amb dos dissipadors similars, un amb aletes longitudinals i l’altre 
amb matriu d’agulles, permet comparar el comportament dels dos sistemes i avaluar la 
viabilitat de l’ús de l’últim en fluxos de calor bidimensionals. 
PARAULES CLAU: Microcanals, jet impactant, matriu d’agulles, coeficient de 
resistència tèrmica,  desviació estàndard de temperatura, material d’interfície tèrmica 
(TIM).  
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Resumen
El uso de nuevas tecnologías que incluyen componentes microelectrónicos, los 
sistemas de concentración fotovoltaica o el desarrollo de los diodos laser llevan 
consigo la necesidad de evacuar el exceso de calor generado en estas aplicaciones. 
Es primordial para el buen funcionamiento y rendimiento de estos dispositivos 
mantener unas temperaturas de trabajo aceptables en estos componentes. Esto hace 
indispensable la utilización de sistemas de refrigeración eficientes e innovadores con 
alta capacidad de evacuación de flujo de calor en áreas pequeñas y que proporcione 
una uniformidad de temperatura adecuada. El punto de partida de este trabajo es el 
estudio previo y diseño a escala milimétrica de un disipador de calor híbrido, 
combinando dos de los sistemas de refrigeración más utilizados: microcanales y jet 
impactantes. El principal objetivo de este dispositivo es mantener la temperatura de la 
superficie a enfriar lo más uniforme posible conservando la eficiencia de la evacuación 
de calor. La uniformidad de temperatura es un factor muy importante para el buen 
funcionamiento de las células fotovoltaicas y de los componentes microelectrónicos, ya 
que el estrés térmico puede afectar su fiabilidad i reducir su vida útil. 
En esta tesis se evalúan las prestaciones de un sistema híbrido de jet impactante/ 
microcanales, a escala micrométrica para aumentar la capacidad de extracción de 
calor. El trabajo incluye la validación del procedimiento de dimensionamiento y la 
construcción del disipador mediante el proceso de microfabricación. La realización de 
test en el laboratorio con el nuevo diseño de disipador permite encontrar los diferentes 
parámetros que sirven para evaluar el comportamiento del sistema, como son el 
coeficiente de resistencia térmica y la desviación estándar de la temperatura. Estos 
resultados dan una medida del rendimiento del sistema estudiado en comparación con 
otros de similares a escala milimétrica. Paralelamente se desarrolla un modelo 
numérico que sirve para simular el comportamiento del dispositivo de enfriamiento en 
diferentes condiciones de funcionamiento. Después de validar el modelo con los 
valores obtenidos en los test experimentales, se evalúa el efecto de la velocidad del 
fluido refrigerante así como el impacto del material de interfaz térmica (TIM). 
Este trabajo analiza dos puntos más de este sistema de refrigeración: primero, la 
geometría del jet impactante. Para estudiar en detalle el efecto de la geometría del jet, 
se han realizado diversos test variando el cociente entre la amplitud de la entrada del 
fluido y la distancia entre esta y el punto de impacto en el disipador (z/b). De esta 
forma se muestran los diferentes comportamientos de la resistencia térmica global, la 
uniformidad de temperatura y las pérdidas de presión en función de este parámetro 
z/b. El segundo punto viene dado por el hecho que los flujos de calor a que están 
sometidos los sistemas fotovoltaicos y electrónicos no son unidimensionales. La 
implementación de un diseño con matriz de agujas permite la adaptación del sistema a 
dos dimensiones. El estudio y análisis de las pruebas realizadas en el laboratorio con  
dos disipadores similares, uno con aletas longitudinales y el otro con matriz de agujas, 
permite comparar el comportamiento de los dos sistemas y evaluar la viabilidad del 
uso de este último en flujos de calor bidimensionales. 
PALABRAS CLAVE: Microcanales, jet impactante, matriz de agujas, coeficiente de 
resistencia térmica,  desviación estándar de temperatura, material de interfaz térmica 
(TIM).  
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Abstract
Use of new technologies that includes microelectronics components, concentration 
photovoltaic systems or the development of laser diodes brings the necessity of 
removing the excess of heat generated in these applications. It’s essential for the 
proper functioning and performance of these devices to maintain acceptable operating 
temperatures in these components. That makes indispensable the employment of 
cooling systems, efficient and innovative with high capacity of heat flux removal in 
small areas and that provide adequate temperature uniformity. The starting point of this 
work is the previous work and design in a millimeter scale of a hybrid heat sink 
combining two of the most uses cooling systems: microchannels and jet impingement. 
The main objective of this device is to maintaining the cooled surface temperature as 
much uniform as possible, retaining the heat removal performance. The temperature 
uniformity is a very important factor to ensure photovoltaic cells and microelectronics 
components good performance, as thermic stress can affect reliability and reduce its 
lifespan. 
This thesis evaluates the performance of a hybrid microchannels/jet impingement 
system, in a micrometer scale to increase the heat removal capacity. The work 
includes the validation of the dimensioning process and the heat sink development 
using a microfabrication process. The tests carried out in the laboratory with the new 
heat sink design allows to find the different parameters  used to evaluate the system 
performance, like the thermal resistance coefficient and the temperature standard 
deviation. These results give a measure of the studied system performance, in 
comparison to similar ones in a millimeter scale. In parallel a numeric model is 
developed in order to simulate the behaviour of the cooling device in different operating 
conditions. After validating the model with the obtained values in the experimental 
tests, the effect of the cooling fluid velocity as well as the impact of the thermal 
interface material (TIM) is evaluated. 
This work analyses two more points of the cooling system: first, the jet impingement 
geometry. The parameter analysed in order to study in detail the effect of the jet 
geometry is the nozzle to plate spacing (z/b). The different performances of the global 
thermal resistance coefficient, temperature uniformity and pressure drop are shown in 
function of the z/b parameter. The second point comes from the fact that the heat 
fluxes typical in photovoltaic and electronic systems are not one-dimension ones. The 
implementation of a design with pin fins is necessary to adapt the system to 2 
dimensions. The study and analysis of the laboratory experiments with two similar heat 
sinks, one with longitudinal channels and the other with pin fins, allows comparing the 
behaviour of the two systems and evaluate the viability of the last one when operating 
in bidimensional heat fluxes. 
KEY WORDS: Microchannels, jet impingement, pin fins, thermal resistance coefficient, 
temperature standard deviation, thermal interface material (TIM). 
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1. Introducció i objectius 
Amb una demanda d’energia incrementant-se a mitjà termini i amb els problema del 
canvi climàtic degut a les elevades emissions de CO2, la producció d’energia amb fonts 
renovables és la millor opció per tenir un impacte ambiental menor del que produeix la 
generació amb fonts energètiques convencionals. A mitjà termini les fonts d’energia 
renovables hauran de considerar-se com les principals fonts de generació d’energia, ja 
que l’actual model basat en el petroli, carbó i energia nuclear clarament no és 
sostenible a llarg termini. Actualment la producció elèctrica a partir de fonts renovables 
a nivell global representa al voltant d’un 22 % del total, ocupant l’energia solar un 11 % 
dins del total de les energies renovables. Segons la Agencia Internacional de l’Energia 
(IEA) es preveu un ampli creixement de la generació d’energia solar fotovoltaica (Fig. 
1), arribant a afirmar que conjuntament, l’energia solar fotovoltaica i l’energia solar 
tèrmica, poden arribar a convertir-se en la major font de generació d’electricitat abans 
del 2050 (Fig. 2). 
Figura 1. Generació i projecció de l’energia solar fotovoltaica per regió. IEA, (2014). [1] 

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Figura 2. Generació i projecció PV i STE. IEA, (2014). [2] 
Encara que els sistemes fotovoltaics puguin ser considerats més costosos en 
comparació a d’altres energies convencionals, no es tenen en compte per part dels 
que defenen aquesta posició els costos ambientals de les tecnologies no renovables, 
ni el preu descendent dels panels solars, així com la possibilitat de la recuperació de 
calor que incrementa l’eficiència energètica. La fabricació i manteniment de les 
cèl·lules fotovoltaiques és una part molt elevada del pressupost total de les plantes 
solars. Una forma de disminuir el cost global és reduir el nombre de cèl·lules afegint 
sistemes de concentració com lents o miralls amb un cost inferior. La concentració 
solar fotovoltaica és un camí per reduir els costos en la generació d’energia solar. 
Les tecnologies de concentració fotovoltaica (CPV) estan creixent a un ritme elevat, tot 
i partir des d’un punt de partida baix. Malgrat que la capacitat instal·lada actualment és 
petita, diverses companyies consultores preveuen que el mercat de CPV creixerà fins 
500 MW al 2015 i 1 GW al 2020 [3]. Al voltant de 60 companyies estan actives en el 
desenvolupament de CPV, la majoria enfocades en conceptes d’alta concentració. La 
meitat d’aquestes estan situades a Estats Units (California principalment) i Europa 
(majoritàriament a Espanya). L’augment de l’eficiència de les cèl·lules solars [4] és un 
factor més a afegir en l’evolució de la implantació d’aquesta tecnologia (Fig. 3). 
	

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Figura 3. Evolució de la eficiència de les cèl·lules solars. NREL [4] 

Els sistemes fotovoltaics de concentració consisteixen en enfocar la radiació solar 
sobre les cèl·lules incrementant la potència elèctrica generada en la cèl·lula. Així en 
una sola cèl·lula és possible tenir la mateixa potència d’entrada que en 100, 500 o 
1000 cèl·lules amb els panels solars usuals. Podem diferenciar 2 tipus segons el factor 
de concentració assolida: alta concentració (HCPV) per valors superiors a 300 sols, i 
baixa a mitja concentració amb factors de 2 a aproximadament 300 sols. 
Hi ha diferents tipus de geometries del concentrador en els sistemes de CPV. Les tres 
configuracions següents són les que actualment són considerades les més usuals [5]: 
- Una sola cèl·lula amb una lent de diferents tipus per concentrar la radiació. 
- Geometries linears amb fileres de cèl·lules i lents de Fresnel linears. 
- Finalment mòduls de matrius denses de cèl·lules, utilitzats amb sistemes de 
concentració amb punt focals mes amplis. 
En qualsevol dels anteriors casos la concentració de la radiació incrementa la 
temperatura de la cèl·lula fotovoltaica disminuint-ne el rendiment i amb el perill de 
danyar-ne els components si el sistema de refrigeració no és l’adequat. Tenint en 
compte que l’eficiència de les cèl·lules solars en concentració pot arribar al 40 %, hi ha 
un 60 % de fluxos energètics molt elevats amb la problemàtica que comporten les altes 
temperatures que s’assoleixen. En els sistemes de concentració fotovoltaics, com en la 
majoria de components microelectrònics, la dissipació del l’excés de calor és un dels 
principals requeriments per al seu correcte funcionament. El nombre de transistors en 
un circuit integrat es duplica aproximadament cada 2 anys, tal com enuncia la llei de 
Moore, i segons la microelectrònica avança es necessiten millors sistemes de 
refrigeració que puguin extraure aquests alts fluxos de calor en àrees cada vegada 
més petites.  



Un altre factor molt important en el rendiment d’aquests sistemes és la diferència de 
temperatures en els diferents punts de la superfície a refredar. La falta d’uniformitat i/o 
de control sobre el perfil de temperatures en cèl·lules fotovoltaiques de concentració 
planteja problemes mecànics degut a dilatacions que no es poden preveure. Igualment 
aquest paràmetre afecta a las prestacions elèctriques d’aquests sistemes, afectant-ne 
la seva fiabilitat i reduint la vida útil de la instal·lació. Es pot produir un envelliment 
prematur de la cèl·lula fotovoltaica, i tenint en compte que aquestes instal·lacions 
estan pensades per un funcionament de més de 20 anys, és un factor molt important a 
valorar. És indispensable doncs, que els sistemes de refrigeració utilitzats en aquests 
casos tinguin la capacitat de garantir un nivell d’uniformitat de la temperatura adequat. 
En aquest punt del treball, és necessari fer un breu estudi sobre els sistemes de 
refrigeració existents i els diferents mètodes utilitzats per assolir els requeriments que 
se’ls exigeix actualment. 
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1.1 Revisió bibliogràfica 
Hi ha un gran nombre d’estudis sobre els diferents tipus de sistemes de refrigeració de 
les cèl·lules fotovoltaiques en concentració solar, i molts més sobre dispositius 
electrònics. En aquest apartat es fa una breu recopilació dels diferents mètodes de 
refrigeració, les seves característiques i rendiment. En un primer nivell podem 
classificar-los entre sistemes de refrigeració passius i actius. La recerca es centra en la 
refrigeració activa ja que en el cas dels fluxos de calor tan elevats que estem 
considerant, els sistemes passius no tenen una capacitat suficient per assegurar un 
bon funcionament de la cèl·lula fotoelèctrica. Per mantenir la temperatura de la cèl·lula 
per sota de 60 ºC, amb un nivell d’insolació de 1 kW/m2 seria necessària un resistència 
tèrmica de 10-3 K·m2/W en concentracions fins a 20 sols, mentre amb concentracions 
de 1000 sols és necessari una resistència tèrmica de 10-5 K·m2/W [5].  
Alguns treballs com el realitzat per Cheknane et al. [6] que presenta un disseny amb 
un tub termosifó bifàsic de coure que funciona per gravetat amb aigua o acetona com 
a fluid de treball, mostra bons resultats operant per sobre de 500 sols de concentració. 
Però alguns sistemes fotovoltaics d’alta concentració poden arribar a treballar per 
damunt dels 1000 sols, i per assegurar el funcionament correcte de les cèl·lules són 
necessaris sistemes actius. 
Aquest estudi bibliogràfic dels diferents mètodes de refrigeració activa s’estructura 
seguint la següent classificació dels mètodes, establerta en diferents treballs [5,7-9]: 
• Microcanals 
• Jets impactants 
• Refrigeració per immersió 
• Flux bifàsic 
• Sistema híbrid jet impactant/microcanals 
La revisió d’aquestes tecnologies serveix per buscar i analitzar les solucions donades 
a les problemàtiques que es plantegen en aquesta tesi. Els punts a estudiar en els 
diferents treballs revisats són: 
• Diferents tipus de tecnologies per extraure eficientment fluxos de calor molt 
elevats en àrees reduïdes, ja sigui en sistemes de concentració solar o en 
microprocessadors. 
• Mètodes utilitzats per aconseguir una menor diferència de temperatures en els 
diferents punts de la superfície a refredar. 
• Respostes donades al problema dels pics de temperatura o punts calents que 
es produeixen en els sistemes de concentració solar i també en 
microelectrònica. 
• Dissenys emprats en el cas que el flux de calor a evacuar no sigui uniforme, 
com sol passar en realitat. 
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1.1.1 Microcanals  
Un dels primers estudis sobre aquesta tecnologia va ser proposat per Tuckerman i 
Pease [10]. Es basa en el fet que els coeficients de transferència de calor són 
inversament proporcionals a l’ample de canal. Aquesta tecnologia consisteix en 
extrusionar o afegir una base amb aletes en contacte amb la superfície a refredar. 
L’àrea de transferència de calor augmenta i d’aquesta manera el flux de calor extret 
també. Aquest sistema de refredament és adequat per moltes aplicacions 
electròniques per la seva capacitat d’extreure grans quantitats de calor de àrees 
petites. Es pot comprovar que les diferents configuracions de la secció transversal dels 
microcanals, per exemple: rectangular, trapezoïdal o triangular tenen el seu impacte en 
el rendiment [11-13]. També influeix el tipus de refrigerant utilitzat. Els fluids usats en 
microcanals poden ser aire, aigua o altres tipus de refrigerants. En els dispositius 
electrònics normalment s’utilitza aire com a refrigerant, tot i que els líquids tenen un 
coeficient de transferència de calor més elevat, i per fluxos de calor superiors a 100 
W/cm2 tenen un rendiment millor.  
Aquest sistema mostra dos inconvenients principals. El primer és el gradient de 
temperatura en la direcció del corrent, degut a l’increment de temperatura del fluid per 
l’intercanvi de calor amb la superfície a refredar. El segon inconvenient és la pèrdua de 
pressió, que s’incrementa amb la longitud del canal i el cabal de fluid. Aquesta pèrdua 
de pressió implica requeriments de potència de bombeig alts. S’han publicat molts 
treballs sobre diferents dissenys o models per superar o disminuir aquests problemes. 
Un primer aproximament de Ryu et al. [14] proposa alternar les entrades i sortides al 
llarg dels microcanals, afegint divisors pel fluid (Fig. 4). D’aquesta manera el líquid 
flueix a través dels distribuïdors de les entrades i sortides alternades en direcció 
normal als microcanals i a la base del dissipador de calor. L’objectiu és disminuir el 
gradient de temperatura al entrar el refrigerant al llarg dels microcanals amb la mateixa 
temperatura inicial. Les pèrdues de pressió també es veuen reduïdes al disminuir la 
longitud del camí del fluid, s’espera així millorar l’eficiència de la cèl·lula, eliminant els 
obstacles del sistema original. La diferència màxima de temperatura en la paret és 
clarament menor que en el sistema de microcanals tradicional. Igualment la resistència 
tèrmica trobada pel estat òptim és 3,10·10-2 K/W, menys de la meitat que en altres 
disseny microcanals tradicionals comparables. 
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Figura 4. Configuració esquemàtica del dissipador de calor de Ryu et al. [14] 
Una altra forma de millorar la uniformitat de temperatura proposat per Vafai i Zhu [15], 
és l’estructura en dos capes del dissipador, amb la bifurcació del circuit per permetre el 
flux del refrigerant en sentits oposats (Fig. 5). S’aconsegueix un gradient de 
temperatura en la direcció del flux al voltant de 0.625 ºC/mm, en comparació amb els 
1.875 ºC/mm observats en la estructura usual d’una sola capa. Tot i que un altre estudi 
numèric realitzat per Cheong i Muezzing [16] sobre un sistema de microcanals en dos 
nivells similar a l’anterior, conclou que els fluxos paral·lels mostren un millor rendiment 
tèrmic sobre fluxos en sentit oposat, excepte per nombres de Reynolds i rati 
alçada/ample de canal elevats. En iguals condicions el coeficient de resistència 
tèrmica amb fluxos paral·lels és un 4 % inferior que amb fluxos oposats. 
Figura 5. Esquema del concepte de dissipador de calor amb dos capes de microcanals 
de Vafai and Zhu. [15] 
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La influència de la configuració del camí del flux en el dissipador sobre el coeficient de 
resistència tèrmica, pèrdua de pressió i la uniformitat de temperatura queda establerta 
en l’anàlisi numèric presentat per Ramos-Alvarado et al. [17]. Les simulacions 
realitzades sobre les diferents configuracions del recorregut del refrigerant (Fig. 6) 
permeten extreure resultats sobre la uniformitat de temperatura en cada cas. Per un 
flux de calor de 41.5 kW/m2 i una potència de bombeig de 3·10-3 W, l’increment màxim 
de temperatura en la superfície a refredar és més de tres vegades superior en la 
configuració (a) amb el pitjor valor de 8.38 K, que en la configuració (f) amb el valor 
més baix de 2.37 K. 
Figura 6. Diferents configuracions del flux estudiades per Ramos-Alvarado et al. [17] 
Els estudis anteriors s’han efectuat tenint en compte un flux de calor uniforme. La 
realitat és que el perfil de temperatura en un receptor CPV no és uniforme (Fig.7), 
reduint l’eficiència del sistema i reduint-ne la vida útil. Les causes i efectes d’aquest fet 
i les mesures a adoptar estan recollides en l’estudi de Baig et al. [18]. Els microcanals 
convencionals no són capaços d’adaptar-se a un flux variable en dos dimensions. És 
per això que també s’ha d’incloure l’estudi de matrius d’agulles, que serien adaptables 
a variacions de temperatures en 2 dimensions. 
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100 % obertura 
                       90% aperture                 90 % obertura 
Figura 7. Exemple de representació gràfica del flux solar obtingut a la sortida d’un 
calidoscopi usat en derivació amb un concentrador parabòlic. [19] 
El treball presentat per Kim et al. [20] compara les dues configuracions optimitzades 
per canals longitudinals i per matriu d’agulles. Els resultats no mostren que cap dels 
dos esquemes tingui el millor comportament en la majoria de les condicions 
estudiades. El dissipador de calor amb aletes longitudinals té una resistència tèrmica 
menor quan la potència de bombeig és menor i la longitud del dissipador és major. En 
canvi l’esquema de matriu d’agulles mostra un millor comportament per potències de 
bombeig altes i amb longituds del dissipador més petites. 
La comparació realitzada per Shafeie et al. [21] amb diferents configuracions de 
microcanals i matrius d’agulles tampoc estableix una millora amb la implantació de 
matriu d’agulles en el dissipador. Els resultats mostren un millor comportament amb 
l’esquema de microcanals per potències de bombeig que van des de 0.5 fins a 2 W. 
Solament per potències de bombeig de 0.05 W la configuració amb matriu d’agulles 
exhibeix un millor rendiment. Aquest fet és atribuït a que l’increment de pèrdua de 
pressió en presencia de matrius d’agulles contraresta l’efecte en la millora de la 
transferència de calor, per una mateixa potència de bombeig. 
Resultats diferents són els presentats per Colgan et al. [22] que comparen dos 
esquemes similars de microcanals continus i una matriu d’agulles esglaonada amb un 
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ample de 100 µm en ambdós casos. La temperatura en el dispositiu amb microcanals 
continus és més alta que en el disseny amb matriu d’agulles, això indica una 
transferència de calor més elevada, un 21 % superior, en el cas del dispositiu amb 
matriu d’agulles. S’assoleix un valor del coeficient de resistència tèrmica de 1.05·10-5
W/m2K amb una pèrdua de pressió inferior a 35 kPa amb aquest disseny. 
L’estudi realitzat per Fan et al. [23] presenta un dissipador de calor cilíndric amb aletes 
obliqües. La comparació amb el mateix dispositiu amb canals rectes, mostra que amb 
les aletes obliqües s’aconsegueix una millora del nombre de Nusselt superior al 75.6 % 
i la resistència tèrmica total mitja es redueix fins a un 59.1 % dintre del mateix rang de 
nombre de Reynolds estudiat. 
Lee et al. [24] implementen aletes obliqües dins el microcanal per augmentar el 
rendiment del dissipador de microcanals convencional. Això millora la transferència de 
calor en crear-se un corrent de fluid secundari quan es trenca el desenvolupament de 
la capa tèrmica límit al llarg de la superfície del canal. El corrent secundari produeix la 
mescla del flux mentre el fluid passa a través de l’obertura de l’aleta, incrementant el 
rendiment. S’observa un increment significant de rendiment en l’intercanvi de calor, un 
80 % més en comparació amb el coeficient de transferència de calor dels canals 
convencionals, i amb un impacte sobre les pèrdues de pressió mínim. 
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1.1.2 Jets impactants 
En aquesta tècnica el refrigerant és guiat a través d’un orifici petit per formar un jet que 
impacta sobre la superfície a refredar. Els jets impactants tenen una elevada capacitat 
d’extracció de calor, degut a la fina capa límit tèrmica que s’estén radialment sota el jet 
a la zona d’estancament. Aquesta zona es defineix com l’àrea on la velocitat local del 
fluid és zero, ja que en impactar sobre una superfície i bifurcar-se, el flux es veu frenat 
i es deté sense desviar-se. El coeficient de transferència de calor disminueix 
ràpidament en allunyar-se d’aquest punt, i és per això que en superfícies grans és 
necessari una matriu de jets. En aquest cas les pertorbacions quan els diferents 
corrents es troben poden causar problemes i empitjorar l’intercanvi de calor total. La 
separació entre les boques del jets i la localització de les zones d’impacte sobre la 
superfície són factors importants per saber si la millora obtinguda en l’intercanvi de 
calor supera les prestacions de la configuració d’un sol jet [25-28].  
Royne et al. [29,30] han estudiat el disseny d’un dispositiu de jets impactants per a 
matrius denses de cèl·lules. Els paràmetres que es tenen en compte en el disseny són 
la distància de la boca del jet a la superfície d’impacte respecte al diàmetre de sortida 
(z/D), la distància entre les boques dels jets adjacents respecte al diàmetre de sortida 
(s/D), la geometria de la boca del jet i el nombre de Reynolds. En el dispositiu s’han fet 
proves amb sis plaques d’orificis diferents. Quatre d’elles amb 4 boques, mateix 
diàmetre, mateixos paràmetres z/D i s/D, però diferent configuració de la boca del jet: 
curta, llarga, cònica, i cònica invertida. Les altres dos tenen nou boques amb un 
diàmetre més petit i diferent valor de s/D entre els dos.  
El gràfic de la distribució en dos dimensions del coeficient local de transferència de 
calor (Fig.8) permet observar com aquest valor al centre de la matriu és menys de la 
meitat que en les zones d’estancament. 
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Figura 8. Coeficient de transferència de calor amb orificis cònics per Re=5380 [29] 
L’estudi experimental realitzat per Nuntadusit et al. [31] analitza 3 geometries de l’orifici 
de sortida del jet amb la mateixa àrea de secció: circular, allargat amb longitud de 24 
mm, i allargat amb longitud 33.6 mm, amb dues configuracions de la matriu de jets, en 
línia o esglaonada. L’orifici amb una longitud de 24 mm dóna la transferència de calor 
més eficient sobre la superfície d’impacte. També es troba que el nombre Nusselt 
associat a l’ús de la disposició dels jets en línia és més elevat que en el cas d’una 
disposició esglaonada. 
El paràmetre z/D, o z/b en el cas que la boca del jet sigui rectangular d’ample b, és un 
dels factors a tenir en compte en el disseny del sistema de jet impactant. L’estudi de la 
seva influencia en el rendiment del dissipador de calor és l’objecte de diferents estudis, 
com en el cas del treball de O’donovan et al. [32]. Es realitza l’anàlisi del nombre de 
Nusselt per diferents valors de z/D i nombre de Reynolds entre 10000 i 30000. Per 
totes les velocitats d’entrada del fluid el nombre de Nusselt tendeix a igualar-se pels 
diferents valors z/D, i és màxim en el punt d’impacte del jet. El valor més elevat del 
nombre de Nusselt en el punt d’impacte del jet es troba per valors de z/D entre 6 i 8. 
També s’observa un pic secundari d’aquest paràmetre, sent més notable pels valors 
de z/D més petits i Reynolds més elevats, arribant a ser inapreciable per els valors de 
z/D més elevats. 
Els resultats trobats per Katti et al. [33] no són molt diferents. Per un nombre de 
Reynolds donat, el nombre de Nusselt al punt d’estancament s’incrementa des de 
z/D=1 fins z/D=6, tornant a incrementar-se per valors inferiors a 1. També s’observa un 
pic secundari del nombre de Nusselt per valors de z/D inferiors a 3. En l’estudi elaborat 
per Gulati et al. [34] afegint diferents formes geomètriques de la boca de sortida 
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(circular, rectangular i quadrada) continuen observant-se els mateixos resultats, amb 
un màxim del valor de Nusselt en el punt d’estancament al voltant de z/D=6. 
El treball presentat per Choo et al. [35] analitza el rendiment del jet impactant en el 
rang del nombre de Reynolds entre 150 i 5000 i variant el paràmetre z/dh entre 0.5 i 10 
(en aquest cas s’utilitza dh, el diàmetre hidràulic). El nombre de Nusselt local té dos 
comportaments diferents segons la velocitat d’entrada del fluid. Per a nombres de 
Reynolds inferiors a 2500 el màxim del nombre de Nusselt es troba en el punt 
d’estancament del jet, però per valors superiors a 2500 el punt es va desplaçant 
allunyant-se del punt d’impacte del jet. Igualment l’òptim de z/dh respecte al nombre de 
Nusselt en el punt d’estancament depèn del nombre de Reynolds. El valor va 
disminuint des de 6 per Re=150 fins a 3 per Re=5000. 
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1.1.3 Refredament per immersió 
S’han examinat diferents tècniques de refredament per immersió directa en líquid, per 
l’extracció de fluxos de calor molt elevats. En aquest mètode el calor és dissipat des 
dels components directament al líquid, i es requereix un contacte directe del líquid 
refrigerant amb la cèl·lula solar, tenint que utilitzar-se líquids dielèctrics no corrosius. A 
diferència d’altres mètodes actius de refredament convencionals, amb la immersió 
s’elimina la resistència tèrmica de la superfície de contacte amb la cèl·lula solar i el 
rang de dissipació de calor solament depèn del fluid.  
Zhu et al. [36,37] han treballat sobre aquest mètode de refredament en sistemes 
fotovoltaics d’alta concentració a fi d’aconseguir un bon rendiment de conversió llum 
solar – electricitat. El dispositiu de refredament consisteix en el tub de vidre on està 
submergit el mòdul de cèl·lules fotovoltaiques en el flux d’aigua desionitzada (Fig. 9). 
Figura 9. Descripció del sistema de refredament per immersió de Zhu et al. [36] 
Amb una temperatura d’entrada del refrigerant al voltant de 30 ºC i amb una 
concentració de 202.9 sols, la temperatura màxima del mòdul està per sota de 50 ºC i 
la diferència màxima de temperatura entre els diferents punts de mesura és inferior a 4 
ºC. Malgrat això la temperatura augmenta junt amb la temperatura del fluid al llarg del 
seu curs, així com lateralment degut a la posició inclinada del mòdul de la cèl·lula 
solar. Els resultats experimentals indiquen que la temperatura de la cèl·lula sota altes 
concentracions (>200 sols) es pot refredar fins sota de 45 ºC i el coeficient de 
transferència convectiu de calor pot ser superior a 3000 W/m2·C. L’alta capacitat de 
dissipació de calor per cèl·lules solars és deguda a que en els sistemes convencionals 
actius amb contacte de superfície, el coeficient de transferència de calor es veu molt 
reduït per la resistència tèrmica de contacte de la capa de segellat. S’observa que el 
rendiment del mòdul és estable al principi, però es va degradant inclús amb una 
resistivitat constant de 5 M·cm. Aquesta degradació és deguda o a la baixa 
concentració d’ions o a la reacció electrolítica. 
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Liu et al. [38] presenten un mòdul on les cèl·lules solars estan directament 
submergides en el líquid dielèctric: oli de silicona - dimetil. El contenidor de vidre és de 
1000 mm de longitud, 101 mm de diàmetre intern i 6 mm de gruix de paret. Les proves 
s’han fet sota les condicions de mitja concentració amb una irradiació de 50 i 70 
kW/m2, obtinguda amb un làmpada de xenó com a simulador de llum solar. Els 
resultats mostren que el mòdul de la cèl·lula solar té una distribució de temperatura 
acceptablement uniforme, amb una diferència màxima de temperatures inferior a 3 ºC 
sota un flux turbulent. El coeficient de transferència de calor varia significativament 
amb el nombre de Reynolds, arribant a prop de 1000 W/m2·K quan el nombre de 
Reynolds és al voltant de 14000. S’aconsegueix refredar el mòdul per sota de 45 ºC, 
arribant la quantitat de calor extret a 44.3 kW per unitat d’àrea de superfície del mòdul. 
El coeficient de transferència de calor total es situa sobre 1000 W/m2·K sense un 
efecte notable de la variació del flux incident. Una velocitat més elevada del fluid 
implica una major transferència de calor per les parets del mòdul i una distribució de 
temperatura més uniforme. 
En el treball de Abrahamyan et al. [39] s’analitzen les propietats de les cèl·lules solars 
de silici comuns cobertes d’una capa fina d’antireflectant quan les cèl·lules són 
submergides en diferents líquids dielèctrics. Els resultats demostren l’increment en la 
corrent de curtcircuit, Isc, en la tensió de circuit obert, Voc, i en la eficiència de les 
cèl·lules solars comuns manufacturades a gran escala quan es submergeixen en 
aquests tipus de fluids. Les proves realitzades amb els diferents líquids mostren els 
canvis més elevats en la corrent de curtcircuit i tensió de circuit obert en les cèl·lules 
submergides en acetona i glicerina. 
En l’estudi numèric de Han et al. [40] els líquids analitzats són aigua desionitzada, 
alcohol isopropil, etil-acetat i oli de silicona-dimetil. El fluid d’immersió s’ha de triar 
d’acord amb una bona conductivitat tèrmica, baixa viscositat, estabilitat química i física 
a llarg termini, baixa absortivitat òptica i bona estabilitat òptica. Es realitzen càlculs 
amb dos cabals diferents: 1.11 l/s i 0.56 l/s, pels 4 fluids estudiats. La distribució de 
temperatures del mòdul de cèl·lules solars és significativament uniforme per ambdós 
cabals i els quatre líquids, excepte pel oli de silicona-dimetil amb el cabal més petit, ja 
que el flux turbulent no s’inicia en aquest fluid fins el cabal superior. I tot i que és 
l’aigua, el fluid que aconsegueix mantenir la temperatura mitja del mòdul més baixa, 
l’alcohol isopropil obté un 6.5 % més d’increment d’eficiència que l’aigua desionitzada. 
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1.1.4 Flux bifàsic 
Aquest mètode es basa simplement en la convecció forçada de líquid subrefredat en 
canals petits. El refredament per convecció forçada amb flux bifàsic, indueix l’extracció 
d’un flux de calor molt elevat amb cabals baixos degut al calor latent. Això implica 
menys pèrdua de pressió i per tant menys potència de bombeig requerida. Aquesta 
tecnologia també permet assolir una bona uniformitat de temperatura en la superfície 
rescalfada. El principal desavantatge són les inestabilitats del flux i inversió d’aquest, 
que poden passar sota certes condicions del flux en ebullició. Aquest fet pot portar a 
caigudes de pressió, oscil·lacions en el cabal del fluid i diferencies de temperatura 
elevades. Les vibracions mecàniques juntament amb l’estrès tèrmic pot provocar el 
mal funcionament i col·lapse del dissipador de calor. S’ha de tenir en compte que 
aquests efectes s’intensifiquen en minicanals o microcanals degut a les velocitats 
menys elevades i l’espai disponible pel formació de bombolles [41]. Un altre punt 
important en aquests sistemes és l’aparició del flux de calor crític (CHF). Aquest fet es 
degut a que la temperatura de les parets s’incrementa amb el flux de calor, i quan 
aquest supera el valor crític, les bombolles de vapor formen una capa que impedeix 
que la superfície estigui contínuament mullada i l’aïlla tèrmicament. 
Un dels primers treballs sobre aquesta metodologia és el que presenten Hetsroni et al.
[42]. La investigació descriu un dissipador de calor de microcanals amb un 
hidrofluorocarbó com a fluid de treball, el qual té la temperatura de saturació desitjada i 
és dielèctric. Aquest dispositiu pot aconseguir reduir la temperatura de la superfície 
rescalfada a 50–60 ºC amb fluxos relativament baixos (<60 kW/m2). La resistència 
tèrmica més baixa obtinguda és de 9.5·10-5 K·m2/W amb un flux màssic de 290 kg/m2s. 
La uniformitat de temperatura en comparació a cabals similars d’aigua és notablement 
millor (5 ºC en oposició a 20 ºC). 
Ho et al. [43] realitzen un estudi amb matrius denses de cèl·lules fotovoltaiques de 
silici. Aquestes es situen a sobre d’un canal de refredament rectangular de coure, a 
través del qual flueix el líquid refrigerant. Els paràmetres variables de disseny són 
l’altura del canal, el cabal màssic del fluid, la temperatura d’entrada del fluid, la pressió 
d’entrada del fluid i el tipus de fluid de treball. Les proves realitzades mostren que el 
rendiment de la cèl·lula té dos comportaments diferents: una part decreixent en la 
corba d’eficiència corresponent a la regió d’ebullició del fluid, i una secció plana 
corresponent a la regió d’una sola fase. El flux bifàsic mostra una distribució més 
uniforme de temperatura en la cèl·lula, degut a que la temperatura del fluid s’estabilitza 
a la temperatura de saturació al llarg del canal. El rendiment del disseny amb flux 
bifàsic millora significativament en comparació amb el disseny d’una sola fase, arribant 
a ser el valor de la potència de sortida quasi 9 vegades més gran en el cas d’aigua 
com a fluid de treball. 
El treball realitzat per Qu i Mudawar [44,45] investiga les característiques de la 
transferència de calor de l’ebullició en flux saturat en un dissipador de microcanals 
refredat per aigua. L’estudi experimental de les característiques del calor de 
transferència permet verificar la idoneïtat de correlacions empíriques prèvies. En les 
sis primeres correlacions sobre macrocanals es troba un error absolut mitjà que varia 
entre 35.1 % i 53.7 %. Les cinc correlacions següents basades en la transferència de 
calor de l’ebullició de flux saturat en mini/microcanals, tenen també desviacions 
importants sobre les dades experimentals. La correlació proposada per Yu et al. [46] 
proveeix la millor concordança (MAE igual a 19.3 %) amb les dades de les onze 
correlacions provades. El treball conclou que les desviacions de les tendències 
experimentals no són necessàriament relacionades a debilitats en les correlacions 
mateixes, sinó al comportament de l’ebullició del flux en microcanals i que les 
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condiciones d’operació de l’aigua estan fora del rang d’aplicació recomanat per moltes 
de les correlacions. Això porta a la necessitat de desenvolupar noves eines de 
predicció per predir més eficientment el comportament del flux bifàsic dins dels 
microcanals. Els mateixos autors publiquen en un altre treball [47] el desenvolupament 
d’un model adaptat a les característiques de microcanals amb flux bifàsic. Aquest 
model mecanístic es centra en la predicció de l’inici del flux de calor d’ebullició i està 
basat en criteris de sobreescalfament i inici de gasificació. El model és capaç de 
preveure la localització, forma i mida de les bombolles iniciant-se en microcanals 
rectangulars. Per predir les pèrdues de pressió a través d’un dissipador de calor de 
microcanals amb flux bifàsic es desenvolupa un altre model, en aquest cas analític. 
Aquest model proveeix una estimació detallada de la pèrdua de pressió en el cas de 
fluid amb canvi de fase en microcanals, incloent compressibilitat, expansió instantània 
del vapor i obstrucció. Els dos models anteriors són validats amb dades experimentals. 
Hi ha altres estudis que analitzen no solament el flux bifàsic en microcanals, sinó que 
estudien mòduls híbrids jets impactants/microcanals treballant amb fluids amb dos 
fases. El treball publicat per Sung and Mudawar [48], investiga el refredament utilitzant 
un mòdul híbrid de jet impactant/microcanals tant amb flux sense canvi de fase i amb 
flux bifàsic. Per cada subrefredament, la pendent de la corba d’ebullició en la zona 
d’una sola fase és raonablement constant, indicatiu d’un coeficient de transferència de 
calor constant. La temperatura més elevada en la mateixa regió es troba prop de la 
sortida, consistent amb les prediccions numèriques prèvies amb una sola fase. 
Incrementar el subrefredament i/o el cabal retarda l’aparició de la vaporització 
nucleada cap a un flux de calor superior i una temperatura de superfície més alta, al 
mateix temps que millora el valor del CHF. El subrefredament és especialment efectiu 
en incrementar el CHF i d’aquesta manera permetre l’extracció de fluxos de calor molt 
elevats. 
Szczukiewicz et al. [49] analitzen un dissipador de calor de microcanals paral·lels amb 
flux bifàsic, dissenyat per refredar circuits integrats tridimensiomals. Per evitar les 
inestabilitats observades en el sistema de refredament estudiat, proposa incorporar 
una restricció d’entrada en els microcanals, reduint l’ample del canal a l’inici del 
recorregut (Fig. 10).  
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Figura 10. Vista superior de l’entrada del microcanals. [49] 
En els tests de les seccions amb reducció d’ample d’entrada a cada microcanal, la 
uniformitat del flux millora considerablement i s’aconsegueix eliminar els inconvenients 
detectats en els microcanals sense restriccions. L’ebullició comença amb fluxos de 
calor inferiors, reduint-se l’excés de temperatura en les parets a l’inici del canvi de fase 
i la distribució de temperatura en les parets esdevé més uniforme. Això ajuda a allargar 
la vida útil i a estabilitzar el funcionament del dispositiu. El dispositiu aconsegueix 
complir els requeriments de l’aplicació pel circuit integrat de dissipar un flux de calor de 
48.6 W·cm2 i mantenir la temperatura per sota de 85 ºC. 
En aquest punt, queda establert que el mètode de refredament mitjançant flux bifàsic 
aconsegueix coeficients de transferència de calor alts i millora la uniformitat de 
temperatura en la superfície rescalfada, però també té els desavantatges ja comentats 
al principi de l’apartat. Una de les principals dificultats en l’ús d’aquest sistema 
d’extracció de calor és l’aparició del CHF, ja que es fa difícil predir quan es 
sobrepassarà aquest punt, baixant ràpidament el rendiment i perdent-se la fiabilitat del 
dissipador de calor.  
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1.1.5 Sistema híbrid jet impactant/microcanals 
Els microcanals i els jets impactants són dos dels mètodes de refredament per 
l’extracció de fluxos de calor elevats més utilitzats, però amb certs desavantatges cada 
un. Els microcanals indueixen un augment en la temperatura del fluid al llarg del curs 
del flux, i unes pèrdues de pressió relativament elevades. Els jets impactants tenen 
coeficients de transferència de calor alts en la zona d’impacte, però variacions grans 
de temperatura al llarg de la superfície. La combinació d’ambdues tecnologies en un 
sistema híbrid de refrigeració busca evitar els desavantatges d’ambdues tecnologies i 
conservar els avantatges de les dues. Per exemple, incloent jet impactants es pot 
reduir la longitud dels microcanals, disminuint les pèrdues de pressió. 
En el treball presentat per Jang et al. [50] s’estudia un dissipador de calor de 
microcanals subjecte a un jet impactant d’aire (Fig. 11). L’article investiga 
numèricament i experimentalment la millora en la transferència de calor d’aquest tipus 
de dispositiu de refredament híbrid. Els valors experimentals coincideixen amb els 
valors numèrics amb un error màxim del 5.2 %. Els resultats del sistema híbrid de 
microcanal i jet impactant es comparen amb els d’un dissipador de calor de microcanal 
amb un flux paral·lel. En condicions similars, s’obté la diferència de temperatura i 
pèrdua de pressió al llarg del canal dels dos dissipadors de calor, i es calcula la 
resistència tèrmica. La resistència tèrmica disminueix mentre la pèrdua de pressió al 
llarg del dissipador augmenta quan s’eleva el cabal de fluid impactant sobre el 
microcanal del dissipador. Comparant els resultats amb el dissipador amb flux 
paral·lel, es troba que el rendiment d’extracció de calor millora al voltant d’un 48.5 %, i 
la pèrdua de pressió del sistema híbrid disminueix al voltant d’un 90.5 %.  
Figura 11. Secció de proves de l’aparell experimental de Jang et al. [50] 
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Sung et al. [51] han estudiat l’aplicació el sistema de refredament híbrid jet 
impactant/microcanal d’una sola fase a dispositius electrònics, utilitzant un model 
numèric per preveure les temperatures de la superfície i optimitzar la geometria del 
sistema. En els resultats s’observa que hi ha un descens en la temperatura màxima de 
la superfície de proves amb l’increment de l’ample del jet, però amb un augment del 
gradient tèrmic. Una distància menor del jet a la superfície implica reduir la 
temperatura màxima de la superfície i el seu gradient, degut a l’efecte de l’acceleració 
del fluid. L’efecte disminueix clarament per valors superiors a 0,5 mm en aquest cas. 
S’observa un efecte similar per altures de canal superiors a 0,8 mm, però sense un 
impacte significatiu en el gradient de temperatura. L’estudi conclou que per optimitzar 
la geometria s’ha de reduir la distancia del jet a la superfície d’impacte a un nivell que 
serà marcat en gran part per la capacitat de pèrdua de pressió del circuit del fluid. 
L’amplada mínima és dictada tant pel gradient de temperatura màxim que el sistema 
pot tolerar.  
El treball presentat per Escher et al. [52] presenta un model numèric tridimensional, 
combinant boques de sortida del jet optimitzades, microcanals i distribuïdors del fluid. 
El sistema de distribució guia el fluid al llarg de les ranures de la boca del jet. 
Ortogonalment als canals de distribució i sobre la superfície a refredar, es troben els 
microcanals alimentats per les boques del jet. La transferència de calor dels 
microcanals, juntament amb l’impacte dels jets sobre la superfície a refredar, així com 
els canals distribuïdors del fluid permeten una optimització del rendiment global del 
dissipador de calor. Per avaluar la transferència de calor s’utilitza un model analític 
simplificat on la resistència total es determina com la suma de tres components 
principals: 1) la resistència tèrmica de conducció en una dimensió, 2) la resistència 
tèrmica de convecció, que assumeix un flux de calor paral·lel des de la base i la paret 
dels canals cap al fluid, i 3) la resistència tèrmica volumètrica, que té en compte 
l’escalfament del fluid al llarg del canal. L’anàlisi mostra com la resistència tèrmica de 
convecció és independent del nombre de sistemes de distribució, i solament 
disminueix amb la reducció de l’ample de canal. Contràriament la resistència tèrmica 
volumètrica s’incrementa amb la disminució de l’ample del canal degut a la reducció 
del cabal volumètric per l’augment de la resistència al curs del corrent. El mínim ve 
determinat per l’ample de canal en el qual l’increment en la resistència tèrmica 
volumètrica s’iguala amb la reducció en la resistència tèrmica de convecció. El factor 
principal que defineix els paràmetres de disseny òptims en aquest cas, és la distribució 
eficient del fluid, i en conseqüència la reducció de la resistència tèrmica volumètrica. 
El sistema híbrid no és solament aplicable a canals continus. Ndao et al. [53] analitzen 
per diferents cabals de fluid, un dissipador de calor amb un disseny de matriu d’agulles 
sota d’un jet impactant. La comparació entre els valors del coeficient de transferència 
de calor sobre un superfície llisa i afegint la matriu d’agulles, mostra una millora de fins 
el 200 % en l’últim cas. S’aconsegueixen coeficients de resistència tèrmica del rang de 
0.11 cm2K/W. Però per nombres de Reynolds baixos no es detecta una millora 
significativa, la qual cosa fa pensar que el factor dominant a velocitats baixes és 
l’efecte del jet i no la dissipació de calor a través de la matriu d’agulles. La millora del 
coeficients de transferència de calor s’atribueixen tant a l’increment de l’àrea de 
contacte i la barreja de fluxos, trencament de la capa límit i augment del transport 
turbulent. 
En les seves investigacions Barrau et al. [54-56] analitzen com incrementant el 
coeficient de transmissió de calor al llarg del curs del fluid refrigerant s’aconsegueix 
una temperatura uniforme en la base del dissipador de calor. Això porta al 
desenvolupament d’una geometria interna variable en la direcció del flux del fluid. En el 
disseny proposat, el fluid entra a través de la ranura situada en el pla de simetria de 
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dissipador de calor, i surt pels dos extrems dels canals al llarg dels dos costats de la 
base. La primera àrea en el pla de simetria correspon a la zona d’impacte del jet on el 
fluid té una acceleració radial lliure. En la segona àrea estan situats els microcanals 
d’amplada variable. Les mesures de temperatura es realitzen mitjançant sèries 
verticals de termoparells, amb posició vertical i transversal coneguda. Sobre aquest 
disseny també es desenvolupa un model numèric, validat amb resultats experimentals. 
El sistema manté el flux tèrmic extret quasi constant, ja que s’aconsegueix una 
uniformitat de temperatura elevada en el dispositiu malgrat la diferència de 
temperatura del fluid a l’entrada i sortida, amb una desviació estàndard de la 
temperatura que arriba a ser 1.0 ºC per un flux de calor de 218 kW/m2 i un cabal de 
20.7 ml/s. Respecte a les pèrdues de pressió, en el cas anterior són de 702 Pa, 
aquestes són inferiors a les de dispositius de microcanals amb la mateixa configuració, 
Això és degut a que l’àrea de contacte és més petita ja que solament apareix a la part 
final del circuit. 
Alguns estudis posteriors com els realitzats per Karathanassis et al. [57] confirmen que 
la introducció de canals que varien esglaonadament incrementa el rendiment tèrmic 
d’aquesta configuració de dissipador de calor sense introduir una penalització elevada 
en la pèrdua de pressió. Per un flux de calor de 28,3 kW/m2 i un cabal volumètric de 30 
ml/s, la resistència tèrmica assolida és de 0,0179 K/W amb una pèrdua de pressió 
45,71 Pa. El disseny amb ample variable de canals mostra un rendiment global millor. 
La raó d’aquesta millora es troba en l’increment de les àrees d’intercanvi de calor i la 
formació de vòrtexs longitudinals en la segona secció del dissipador, amb major 
nombre de canals, que augmenta la transferència de calor. 
Els sistemes híbrids són aplicables a la refrigeració de superfícies amb punts calents, 
com el cas de microprocessadors multinucli. El disseny presentat per Sharma et al.
[58] consisteix en microcanals incrustats i una capa superior amb distribuïdors. Els 
microcanals tenen diferent estructura segons la seva posició: sobre els punts calents 
aquests són més estrets, augmentant l’amplitud a la sortida del fluid. Els microcanals 
sense punts calents són més amplis, excepte a la sortida del fluid on l’ample es 
redueix, disminuint el cabal degut a l’estrangulament del flux. Al tenir canals més fins 
sobre els punts calents i un cabal més elevat en aquestes zones, s’aconsegueix un 
coeficient de transferència de calor més elevat sobre els punts calents. S’analitzen dos 
models numèrics optimitzats per dos mapes de flux de calor altament no-uniformes: a) 
150 W/cm2 en els punts calents i 20 W/cm2 en les zones més fredes, utilitzant un cabal 
de 1,2 l/min i b) 300 W/cm2 en els punts calents i 20 W/cm2 en les zones més fredes, 
utilitzant un cabal de 1,6 l/min. Els resultats mostren una diferència màxima de 
temperatura en la superfície del microprocessador de 3.7 i 8.7 ºC respectivament. 
El present treball continua en la direcció dels estudis realitzats per Barrau et al. [54-56] 
i el disseny del dissipador de calor híbrid. La necessitat d’ajustar-se a àrees cada 
vegada més petites per extreure fluxos de calor molt elevats, fa plantejar la utilització 
d’un sistema de refrigeració més compacte. 
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1.2 Objectius 
Un cop analitzada la informació obtinguda amb la revisió bibliogràfica, el següent pas a 
fer és estudiar la viabilitat d’adaptar l’anterior disseny a escala micromètrica i 
comprovar el comportament d’aquest microdispositiu. Un altre punt a desenvolupar és 
estudiar l’efecte del jet impactant en el rendiment global del dissipador, analitzant amb 
més profunditat la repercussió de la geometria del sistema del jet impactant. I 
finalment, tenint en compte que el perfil real de temperatura per un receptor CPV no és 
unidimensional, es fa necessari estudiar la possibilitat d’adaptar l’esquema de 
microcanals longitudinals a un perfil de flux de calor bidimensional utilitzant un disseny 
de matriu d’agulles.  
Basats en les necessitats que s’acaben de mencionar, a continuació definim els 
objectius d’aquesta tesi, que poden resumir-se en els següents punts: 
1) Desenvolupar una metodologia per dissenyar un microdissipador de calor que 
permeti mantenir una temperatura el més uniforme possible en tota la superfície a 
refredar i comprovar la validesa del dispositiu construït. 
2) Comprovar experimentalment el rendiment del dispositiu dissenyat i comparar 
els resultats obtinguts a escala micromètrica amb altres sistemes similars a escala 
mil·limètrica.  
3) Crear i validar un model numèric que simuli el comportament el dispositiu 
experimental, comparant els resultats numèrics amb les proves experimentals 
realitzades al laboratori. 
4) Analitzar amb el model l’efecte de certs paràmetres, com la velocitat d’entrada 
del refrigerant o la conductivitat tèrmica de la TIM, en el rendiment del dissipador i la 
uniformitat de la temperatura. 
5)  Comprovar l’efecte de la relació z/b, que defineix la distància entre la boca de 
sortida del jet i la superfície del dissipador, sobre la uniformitat de la temperatura, el 
rendiment de l’intercanvi de calor i la pèrdua de pressió al llarg del dispositiu 
experimental. 
6)  Establir la viabilitat de l’aplicació a un receptor CPV del dissipador de calor, 
substituint les aletes longitudinals de les seccions de microcanals per matrius 
d’agulles. Ja que d’aquesta manera es podria adaptar la capacitat d’extracció de calor 
al perfil bidimensional de flux de calor del receptor CPV. 
	

2. Estructura i metodologia  
2.1 Estructuració en articles 
El treball realitzat per assolir els objectius anteriors ha estat recollit en els 4 articles 
llistats a continuació. Per cada un dels articles, primer es sintetitzen els passos seguits 
i el treball realitzat. A continuació es llisten el títol, autors i revista en que s’ha publicat 
l’article, i s’acaba amb una traducció del resum de l’article presentat.  
2.1.1 Estudi experimental del dissipador híbrid jet impactant/microcanals. 
Primerament, en aquesta part es treballa per establir una metodologia per definir la 
geometria del dispositiu de refredament de forma que es mantingui una temperatura 
uniforme en la superfície a refredar. En segon lloc s’analitza el rendiment del 
dissipador de calor i es compara els resultats obtinguts a escala micromètrica amb 
altres sistemes similar a escala mil·limètrica. Això permet comprovar la validesa de la 
metodologia desenvolupada per el disseny del dispositiu.  
Per assolir aquests objectius es realitzen sistemàticament diferents sèries de tests, 
amb el banc de proves descrit més endavant, utilitzant aigua com a refrigerant i 
simulant el flux de calor gràcies a una resistència tèrmica ceràmica sobre la qual es 
varia la potència. Per diferents cabals de refrigerant i potències elèctriques, es recullen 
les dades que donaran el perfil de temperatura de la superfície a refredar, així com les 
temperatures d’entrada i sortida del refrigerant. Les proves es tornen a fer en 
condicions similars per assegurar-ne la repetibilitat. Els resultats es validen realitzant 
un balanç tèrmic del sistema, eliminant els tests que puguin contenir algun error. Amb 
la informació obtinguda es possible calcular el coeficient de resistència tèrmica i la 
desviació estàndard de la temperatura que ens permetran la comparació amb altres 
dissipadors similars i quantificar les prestacions del dispositiu. 
Títol: Experimental demonstration of a tailored-width microchannel heat exchanger 
configuration for uniform wall temperature 
Autors: Riera, S., Barrau, J., Rosell, J.I., Omri, M., Fréchette, L.G. 
Revista: Journal of Physics: Conference Series, Vol. 476, No. 1, 2013. 
Resum: En aquest treball es presenta l’estudi experimental del dissipador de calor que 
tendeix a uniformitzar la temperatura de la paret fins i tot amb la temperatura del líquid 
refrigerant incrementant-se. El disseny consisteix en sèries de seccions de 
microcanals amb l’ample de canal variant esglaonadament. Aquest esquema 
contraresta l’increment de la temperatura del fluid reduint la resistència tèrmica local al 
llarg del camí del flux. Per a la caracterització del intercanviador de calor de 
microcanals s’ha desenvolupat un equip de proves que aporta flux de calor uniforme i 
permet recollir les mesures de la temperatura de la paret. Es comprova el balanç 
energètic i s’analitza la distribució de temperatures per cada prova. Els resultats 
mostren que la temperatura de la paret disminueix lleugerament al llarg del camí del 
flux mentre la temperatura del fluid s’incrementa, remarcant l’impacte d’aquesta 
aproximació. Per un cabal de 16 ml/s, la resistència tèrmica mitja del dissipador és de 
2.35·10-5 m2·K/W, la qual cosa millora en quasi tres vegades els resultats comparats 
de canals a escala mil·limètrica. Pel mateix cabal de fluid i un flux de calor de 50 
W/cm2, la uniformitat de temperatura, expressada com la desviació estàndard de la 
temperatura de la paret, és al voltant de 6 ºC. 
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2.1.2 Estudi experimental i numèric del dissipador híbrid jet 
impactant/microcanals. 
Paral·lelament a les proves al laboratori s’ha definit un model numèric per simular el 
comportament del dissipador experimental. El model es valida efectuant diferents 
simulacions amb les mateixes condicions que les proves realitzades 
experimentalment. Una vegada validat el model es fan simulacions amb 6 velocitats 
d’entrada diferents amb nombres de Reynolds des de 1530 fins 5215. D’un dels casos 
s’extreuen dades a diferents alçades del dispositiu per comprovar l’efecte de les 
diferents capes que ha de travessar el flux de calor. També s’analitza d’altres 
paràmetres com la velocitat d’entrada del refrigerant o la conductivitat tèrmica de la 
TIM, en el rendiment del dissipador i la uniformitat de la temperatura. 
Títol: Stepwise varying width microchannel cooling device for uniform wall 
temperature: Experimental and numerical study. 
Autors: Riera, S., Barrau, J., Fréchette, L.G., Omri, M., Rosell, J.I. 
Revista: Applied Thermal Engineering, 2014. 
Resum: Dins de les tecnologies de refredament d’alta extracció de calor, els 
esquemes de microcanals amb variació esglaonada d’ample de canal han demostrat la 
seva capacitat per proveir alta uniformitat de temperatura amb pèrdues de pressió 
baixes. En aquest estudi es desenvolupa un mètode per ajustar el disseny d’aquest 
tipus de dispositiu de refredament als requeriments d’una aplicació. La geometria 
resultant es prova experimentalment. S’obté un coeficient de resistència tèrmic global 
de 2.35·10-5 m2·K/W, millorant en quasi tres vegades el rendiment a escala 
mil·limètrica per el mateix cabal de refrigerant. El perfil tèrmic de la temperatura de la 
paret és quasi uniforme, validant així el disseny del dispositiu de refredament. S’ha 
desenvolupat un model numèric i s’ha validat comparant-lo amb els resultats 
experimentals. Es mostra l’efecte uniformitzador del Material d’Interfície Tèrmica (TIM) 
en el perfil de temperatures i en la millora tant en el coeficient de resistència tèrmic i la 
uniformitat de temperatura amb l’increment de la velocitat del fluid. 
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2.1.3 Estudi experimental de l’efecte del rati entre la distància des de la sortida 
del jet a la superfície del dissipador i l’ample de la boca del jet (z/b), sobre el 
comportament del dissipador. 
Per estudiar l’efecte del factor z/b sobre la uniformitat de la temperatura, el rendiment 
de l’intercanvi de calor i la pèrdua de pressió al llarg del dispositiu experimental, s’han 
utilitzat 7 juntes amb diferents obertures per a l’entrada del jet, amb amples que van de 
50 a 1500 micròmetres. Tenint en compte que la distància entre la entrada del jet i la 
superfície del dissipador és de 300 micròmetres, tenim 7 grups de mesures per z/b 
entre 0.2 i 6. Es realitzen quatre tests amb cabals que van entre 200 i 672 ml/min per 
cada una de les juntes. Amb les dades anteriors es compara la distribució de 
temperatures de cada obertura per cada cabal de refrigerant i es calcula el Nusselt del 
punt d’estancament per els diferents z/b en cada cabal. 
Títol: Nozzle to plate optimization of the jet impingement inlet of a tailored-width 
microchannel heat exchanger 
Autors: Barrau, J., Riera, S., Léveillé, E., Fréchette, L.G., Rosell, J.I. 
Revista: Experimental Thermal and Fluid Science, 2014. 
Resum: Aquest article presenta un estudi experimental sobre l’efecte de la geometria 
de la boca de sortida en el rendiment del sistema de refredament híbrid de jet 
impactant/microcanals. El dissipador de calor proposat està dissenyat per a mantenir 
la temperatura de la superfície a refredar uniforme, fins i tot amb la temperatura del 
fluid refrigerant incrementant-se al llarg del camí del flux. Els resultats previs 
mostraven una distribució de temperatura quasi uniforme amb l’excepció en la zona 
localitzada just sota del jet impactant, on la temperatura és més elevada. En aquest 
treball s’estudien diverses configuracions d’espais entre boca d’entrada del jet i 
superfície del dissipador (z/b). L’impacte d’aquest rati sobre el nombre de Nusselt en el 
punt d’estancament i en la distribució de temperatura, en general, varia com a funció 
del cabal de refrigerant. S’ha demostrat una forta relació entre la geometria de la boca 
del jet, l’intercanvi de calor en les seccions de microcanals d’ample variant i el règim 
de flux. La resistència tèrmica global, la uniformitat de temperatura i la pèrdua de 
pressió mostra un comportament diferent com a funció de l’espai entre la boca 
d’entrada del jet i la superfície del dissipador, implicant que el procediment de disseny 
ha de valorar aquests paràmetres d’acord amb les necessitats de refredament. 
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2.1.4 Estudi experimental del comportament del dispositiu canviant els 
microcanals longitudinals per matrius d’agulles. 
En l’última part del treball s’estudia la viabilitat d’aplicar una matriu d’agulles en la 
geometria del dissipador de calor. Una geometria d’aquest tipus permetria l’adaptació 
d’extracció de calor a un perfil bidimensional de flux de calor que correspon al perfil 
real per un receptor CPV. Per establir la viabilitat del disseny es compara el 
comportament de dos dissipadors similars, un amb les seccions de microcanals com 
aletes longitudinals i el segon amb el nou disseny de matriu d’agulles que marquen el 
camí dels microcanals. Ambdós dissipadors tenen el mateix nombre de seccions i 
mateixes dimensions dels canals. Es realitzen dos sèries iguals de tests amb els dos 
dissipadors. Mantenint el mateix flux de calor i temperatura d’entrada de l’aigua, es 
realitzen mesures per a quatre cabals diferents de refrigerant amb Reynolds que van 
de 650 a 2200. D’aquesta manera s’obtenen els perfils de temperatura i les pèrdues de 
pressió de cada un dels casos, i es calcula els coeficients de resistència tèrmica 
globals. 
Títol: Uniform temperature profile for a dense array CPV receiver under non uniform 
illumination profile 
Autors: Riera, S., Barrau, J., Perona, A., Dollet, A., Rosell, J.I., Fréchette, L.G. 
Revista: AIP Conference Proceedings, Vol. 1616, 2014 
Resum: Els estudis previs tant experimentals com numèrics de dispositius híbrids de 
refredament per receptors CPV estan desenvolupats sota condicions d’un perfil 
d’il·luminació uniforme; però una revisió bibliogràfica mostra que aquesta assumpció 
d’uniformitat és difícil de satisfer en condicions reals. Aquesta investigació presenta el 
disseny i validació d’un dispositiu híbrid de refredament capaç d’adaptar la seva 
capacitat local d’extracció de calor a perfils d’il·luminació 2D en ordre de proveir un 
perfil de temperatura uniforme del receptor PV, així com un coeficient de resistència 
tèrmica baix. Les entrades del procediment de disseny són la concentració solar, el 
cabal de refrigerant i la seva temperatura d’entrada. Al ser el perfil d’il·luminació 
dependent en 2D, s’implementa una matriu d’agulles i un dispositiu de refredament 
híbrid de jet impactant/matriu d’agulles és provat experimentalment i comparat amb el 
dispositiu de refredament híbrid de jet impactant/microcanals desenvolupat 
prèviament. Els resultats demostren rendiments similars per ambdós dissenys. A més 
a més, al contrari de l’esquema de refredament amb aletes longitudinals, la distribució 
de la matriu d’agulles pot ser adaptada en dos dimensions, a la necessitat local de 
capacitat d’extracció de calor. 

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2.2 Metodologia. 
Per realitzar el treball inclòs en els anteriors quatre articles s’han utilitzat principalment 
2 eines. En els tests experimentals al laboratori s’ha fet ús del banc de proves preparat 
per a estudiar el dispositiu de refredament i les simulacions s’han calculat fent servir un 
model numèric en 3 dimensions creat amb el software comercial Ansys Fluent. A 
continuació es descriuen ambdues eines. 
2.2.1 Descripció del banc de proves 
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Figura 12. Esquema banc de proves del dispositiu de refredament 
El banc de proves (Fig. 12) és refrigerat mitjançant aigua destil·lada que 
s’emmagatzema en el reservori amb un bany termostàtic per a mantenir la seva 
temperatura constant. El líquid és recirculat pel circuit amb l’ajuda d’una bomba 
peristàltica de velocitat variable (JP Selecta PERCOM N-M), que pot donar un cabal de 
1 l/min. L’aigua passa per un filtre de 3-m abans d’entrar al mòdul de refredament. El 
fluid entra al dissipador de calor a través de l’orifici central de la placa d’obertures, 
situat sota del volum d’entrada del distribuïdor de refrigerant (Fig. 13). Després 
d’impactar en la zona central del dispositiu de refredament, l’aigua es divideix en dos 
fluxos que discorren per les seccions de microcanals d’ample esglaonat, fins a les 
dues sortides situades als extrems del dissipador. La part inferior de la placa 


d’obertures cobreix la part superior dels microcanals. Finalment el circuit es tanca 
recirculant el fluid cap al reservori amb el bany termostàtic. 
Dins del mòdul, el flux de calor necessari és generat per una resistència tèrmica 
ceràmica (Watlow Ultramic 600), que pot arribar a aportar més de 100 W/cm2. La 
resistència està situada directament sota la placa de coure. Segellat mitjançant una 
fina capa de material d’interfície tèrmica es col·loca el dispositiu de refredament. El 
gruix de la TIM és mesurat amb un microscopi electrònic (50 m, ±5 m) i la 
conductivitat tèrmica s’ha verificat al laboratori (TIM=0.82 W/m·K). 
Figura 13. Vista explosionada del mòdul de proves 
El dissipador de calor (Fig. 14) té dos àrees ben diferenciades: la primera correspon a 
la zona del jet impactant i la segona consisteix en el sistema de microcanals d’ample 
diferent en les cinc seccions en que està dividit. Tant el patró de microcanals, com el 
disseny amb matriu d’agulles (Fig. 15) han estat gravats en el silici mitjançant un 
procés fotolitogràfic i el sistema de gravat profund per ions reactius (DRIE) [59], creant 
una profunditat constant (300 m) del conjunt de microcanals. Per assolir-ho s’aplica 
una capa gruixuda de fotoresistència AZ9245 sobre una oblea de Silici de 100 mm i 
550 m de gruix, mitjançant buidat per centrifugat ‘spin casting’. L’oblea és precuita i 
exposada a llum UV a través d’una màscara òptica d’acetat impresa per làser amb el 
patró dels microcanals. El silici exposat és gravat anisotropicament amb parets 
verticals usant el procés Bosch per DRIE. Aquest procés consisteix en l’alternació dels 
passos de gravat per ions reactius amb plasma d’hexafluorur de sofre (SF6), i 
passivació per la deposició de polímer del plasma de Octafluorociclobutà (C4F8). 
Durant el procés de gravat, el polímer és ràpidament extret del fons del silici, però 
persisteix als costats de la paret, protegint-la del gravat amb SF6. Com a resultat, el 
silici sota del primer tall és extret durant el segon cicle de gravat, però la part superior 
del material no esdevé més ample. La protecció del polímer però, va desapareixent i 
en aquest punt es torna a repetir el cicle amb C4F8, i el cicle de gravat, fins arribar al 
Ceramic Heater
Copper layer with
TC’s placement
Coolant distributor
Cooling device
Outlet
Outlet
Inlet
Slot plate
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resultat final requerit. Finalment, la fotoresistència és extreta amb plasma d’O2 i les 
peces són separades retallant cada una d’elles. 
Copper layer (Cu)
Ceramic Heater
Heat sink (Si)
z
z
x
x
x
y
Si
Cu

Figura 14. Detall del dissipador de calor amb la posició dels termoparells 
Figura 15. Esquema del dissipador: a) disseny amb microcanals, b) disseny amb 
matriu d’agulles 
Finalment també s’ha de tenir en compte els aparells de mesura necessaris per a 
obtenir les dades generades en els tests. Un sensor de cabal de turbina (Gems FT-
  


110) controla el flux d’aigua del circuit. El valor de la temperatura de l’aigua abans i 
després de passar pel dispositiu de refredament es mesura amb termoparells de tipus 
K. Igualment que la distribució de temperatures de la capa de coure al llarg del camí 
del fluid, mesurada a diferents posicions (x) al llarg de la línia central del dispositiu 
(y=0 mm). També la pèrdua de pressió dintre del mòdul de proves és controlada 
gràcies a un sensor de pressió diferencial Omega PX26. Tota aquesta informació és 
captada per un datalogger (Campbell CR23X) i enviada al ordenador per ser guardada 
i analitzada. 

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2.2.2 Descripció del model numèric. 
Amb l’objectiu de predir el comportament del dispositiu de refredament s’ha 
desenvolupat un model numèric en 3 dimensions. Aquest model és capaç de simular 
l’efecte de la variació de paràmetres com el cabal de refrigerant sobre el sistema, així 
com mostrar els perfils de temperatura a diferents profunditats del sistema de 
refredament. 
Tal com es pot veure en la descripció del dissipador de calor (Fig. 13), aquest presenta 
2 simetries, en el pla xz y el pla yz per y=0 mm i x=0mm. Això permet considerar 
solament un quart de dispositiu dins del domini numèric. A més a més del flux d’aigua, 
les capes incloses en el model numèric són la placa de coure, la capa de TIM i el 
dissipador de calor amb els microcanals. Les propietats termofísiques dels sòlids que 
comprenen el domini (Silici, TIM i coure) són considerades uniformes i constants. Les 
úniques condicions límit requerides són el cabal d’aigua, la seva temperatura a 
l’entrada i el flux de calor a la paret inferior. Les equacions de Navier-Stokes es 
ressolen en el domini del fluid. L’equació de l’energia és resolt tant en el domini sòlid 
com en el fluid. Per discretitzar les equacions diferencials parcials que descriuen el 
domini líquid amb el mètode de volums finits, s’utilitza un software comercial (Ansys 
Fluent).  
Definir adequadament el mallat del domini és important per aconseguir uns resultats 
correctes. La quadricula no és uniforme en les dos direccions del domini del líquid: la 
malla es defineix més densa en les capes límit on el gradient és més important. El 
mallat també s’ajusta per a tenir en compte el jet impactant. El mallat mínim necessari 
s’obté realitzant un estudi d’independència de la malla. A continuació s’efectua la 
validació de la totalitat del domini. El següent pas per a validar la malla és doblar 
l’entramat en cada direcció: es comprova que doblar la malla modifica la temperatura 
menys d’un 1 %. Es considera que el sistema ha convergit quan els residus acumulats 
per totes les equacions de conservació són de l’ordre de 10-10. 
  

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3. Articles 
3.1 Experimental demonstration of a tailored-width microchannel heat exchanger 
configuration for uniform wall temperature 
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 A design procedure of a cooling device in micrometrical scale has been developed.
 Thermal resistance coefﬁcient is near three times lower than at millimetre scale.
 The stepwise varying width microchannel scheme provides high temperature uniformity.
 The TIM layer causes a smoothing of the temperature distribution.
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a b s t r a c t
Within the high heat extraction cooling technologies, stepwise varying width microchannel cooling
schemes have demonstrated their capacity to provide high temperature uniformities with low pressure
drops. In this study, a method to tailor the design of this kind of cooling device to the needs on an
application is developed. The resulting geometry is experimentally tested. A global thermal resistance
coefﬁcient of 2.35$10!5 m2 K/W has been found, improving near three-fold the performance in a mil-
limetrical scale for the same ﬂow rate. The temperature proﬁle of the wall temperature is quite uniform,
validating the design of the cooling device. A numerical model is developed and validated through
comparison with experimental results. It shows the smoothing effect of the Thermal Interface Material
(TIM) on the temperature proﬁle and the improvement of both the thermal resistance coefﬁcient and the
temperature uniformity with the increase of the ﬂow velocity.
© 2014 Elsevier Ltd. All rights reserved.
1. Introduction
The operation of most semiconductor devices is sensitive to
temperature, so thermal management strategies are of increasing
importance as chips achieve higher power densities. As a conse-
quence, efﬁcient and innovative cooling systems must be imple-
mented and become more relevant to the design of these
technologies. The main requirement is to provide a low thermal
resistance to maintain an acceptable operating temperature, as
needed for high power microelectronic components, for example.
Temperature uniformity is also a key requirement to preserve their
reliability and/or efﬁciency. Uniformity is especially critical for
densely packed photovoltaic cells that operate under high sunlight
concentration, referred to as concentrated photovoltaics (or CPV).
The reliability of the CPV receivers is reduced by temperature non-
uniformity, as they provoke difference of thermal expansion along
the surface and, as a consequence, mechanical stress within the
receiver. Also the performance of thewhole CPV receiver is reduced
[1,2] when the temperature uniformity decreases, although at a
lower rate than the non-uniformity of illumination.
Within the cooling technologies that have high heat ﬂux
removal capacities, liquid ﬂow in microchannels is one of the most
commonly used approaches [3,4]. Heat sinks based on micro-
channels were ﬁrst suggested by Tuckerman and Pease [5], who
demonstrated low thermal resistance with this approach. The
improvement in cooling performance at micro-scale is based on the
fact that the convective heat transfer coefﬁcient scales inversely
* Corresponding author. Tel.: þ34 973003703.
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with channel width. The major drawbacks of this cooling scheme
are the temperature non-uniformity and the relatively large pres-
sure drop that they generate. Indeed, since the ﬂuid rises in tem-
perature as it collects heat along the heat sink, it is difﬁcult to
maintain a uniform temperature across the device. Higher ﬂow
rates can reduce the temperature variation, but to the expense of
increased pressure drop.
Two-phase systems, that enhance the heat extraction capacity
with respect to single-phase regime, can also improve the tem-
perature uniformity since the ﬂuid isothermally absorbs heat as it
evaporates. Recent studies, focused onmicrochannels in two-phase
ﬂow with enhanced geometries, used mixing to increase the heat
transfer rate and reduce the pressure drops [6] and ﬂow separation
techniques to, in addition, improve the temperature uniformity [7].
Nevertheless, the formation of bubbles in microchannels leads to
instabilities and, as a consequence, to a less reliable and control-
lable process than single phase cooling in microchannels [8]. This
work therefore studies the combination of microchannels for high
heat ﬂux with a novel conﬁguration to achieve uniform tempera-
ture with minimal pressure drop in single-phase regime.
Various shapes, conﬁgurations, and derivatives of micro-
channels have been proposed to reduce the temperature non uni-
formity of the cooled object in single-phase regime. Ryu et al. [9]
proposed to alternate inlets and outlets along the microchannels,
adding some manifold dividers. Maximum temperature variation
on the heated wall is reduced by tenfold while the thermal resis-
tance is lowered by more than 50%, compared to a traditional
microchannel cooling system. Missagia and Walpole [10] reduced
temperature non-uniformity by alternating ﬂow directions through
the channels in a single layer. They found a resistance of
1.1$10 5 K m2/W for a laminar ﬂow of 28 mL/s, and a pressure drop
of 452 kPa for 10 cm long microchannel. Vafai and Zhu [11], pro-
posed a two-layered microchannel heat sink structure, with ﬂow
loop bifurcation and allowing the coolant to ﬂow from opposite
directions. The maximum temperature difference in the stream-
wise direction in the two-layer structure is around 5! C, compared
to the 15! C observed in the one-layer structure.
Lee et al. [12] replaced the conventional microchannel heat sink
with continuous ﬁns, implementing oblique ﬁns into a micro-
channel. This enhances the heat transfer performance as the ther-
mal boundary layer development along the channel surface is
disrupted and a secondary ﬂuid ﬂow is created. There's an increase
of 80% in the heat transfer coefﬁcient compared to conventional
channels, and with little effects on pressure drop. Nonino et al. [13]
also studied uniformwall heat ﬂux in amicrochannel with different
cross sections with developing laminar ﬂux. Results show that the
shape of the channel can inﬂuence the performance. However, it
does not have much inﬂuence on the effect of pressure drop, which
is mainly inﬂuenced by the temperature-dependent viscosity.
In other research lines, some authors analyzed the use of
nanoﬂuids in microtubes with tangential impingement [14,15]. The
results showed an improvement of both the temperature unifor-
mity and the heat transfer, but with a slightly higher cost in terms
of pressure drop. Other researchers analyzed the performance of
micro pin-ﬁns heat sinks [16,17], showing that this kind of struc-
tures improve both the temperature uniformity and the heat
transfer, but implies, for Reynolds numbers higher than 1500, an
increase of the pressure drops.
With the aim of improving the whole performance of the
cooling devices, Barrau et al. [18] developed a new cooling scheme.
In order to improve the temperature uniformity of the cooled ob-
ject, the design counteracts the increase in water temperature by
increasing the local heat transfer coefﬁcient to maintain constant
the heat ﬂux removal capacity. This is done by making the coolant
ﬂow through a series of millimetre-scale channels with a stepwise
varying width along the ﬂow path. Simultaneously, this approach
reduces the pressure drop since channel widths are not constrained
to the smallest required diameter, but are locally increased where a
low thermal resistance is not necessary. The authors demonstrated
the capacity of the proposed heat sink to achieve temperature
proﬁles of the target object that may even decrease in the ﬂuid ﬂow
direction of the cooling ﬂuid. This performance, as commented
before, cannot be reached by conventional channels, and represents
the main highlight of the proposed cooling scheme. Furthermore,
this design maintains the global high heat removal capability
inherent to microchannel technologies. Numerical parametric
studies [19,20] also showed that the temperature distribution
provided by the variable width microchannel heat sink can be
tailored, through the non-uniform distribution of its local heat
removal capability, according to the cooling needs of the system.
Some subsequent studies such as that conducted by Kar-
athanassis et al. [21] and Dede and Liu [22] conﬁrmed that the
introduction of stepwise varying channels increases the thermal
performance of this heat-sink conﬁguration without introducing a
severe pressure drop penalty. For a heat ﬂux of 28.3 kW/m2 and a
volumetrical ﬂow rate of 30 mL/s, the thermal resistance reached is
of 0.018 K/W with low pressure drops. The ability of this design to
provide a quite uniform temperature proﬁle of the cooled object
has been conﬁrmed by Ji et al. [23], who studied experimentally
and numerically a hybrid system based on the design of Barrau et al.
[18] but with a radial disposition of the channels.
Those last investigations display the enhancement of imple-
menting variable microchannel width along the coolant ﬂow path,
implemented here in a silicon microfabricated heat sink with
micrometer-scale channels. In this study, a method to tailor the
design of the cooling device to the needs of an application is
developed. The performance of the resulting geometry is experi-
mentally tested. The thermal resistance coefﬁcients of the cooling
device are compared, for several coolant ﬂow rates, to the previous
studies, made at millimeter scale. The temperature distribution and
its uniformity are also studied. Finally, a numerical model is
developed and experimentally validated in order to study the effect
of the Thermal Interface Material (TIM) thermal resistance and the
ﬂow velocity on both the cooling performance and the temperature
uniformity.
2. Heat sink design procedure
To increase the thermal performance of the stepwise varying
width microchannel heat sink, a design procedure of the cooling
scheme has been developed. Themain objective of this procedure is
to improve the temperature uniformity of the cooled object, while
maintaining thermal resistance levels achieved in the previous
works [18,19].
The ﬁrst step is to deﬁne the design speciﬁcations, which are:
" The inlet water temperature (Tf,in) is at ambient temperature.
" The heat ﬂux ðq
00
Þ is determined according to the dissipation rate
in the application ﬁelds of our study, concentrated photovol-
taic's, electronic systems and other similar devices.
" The water ﬂow rate (Q) is established within the available
commercial pumps.
" The wall temperature (Ts) and heat sink area (S) of the cooled
surface are determined with the usual operation parameters in
electronic devices.
To deﬁne the design space, the following constraints must be
deﬁned and respected, based on microfabrication considerations:
the number of microchannel sections (N), the ﬁns width (Wf) and
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their height (H). The values of all these parameters are listed in
Table 1.
The energetic balance gives the local temperature of the ﬂuid
(Tf,i) along the ﬂow path through the following equation.
Tf ;i ¼ Tf ;in þ
q
00
$Si
r$CP$Q
(1)
where Si is the area of the heated surface up to the microchannel
section Ni. At the inlet (i ¼ 1), S1 ¼ 0 m
2 and so Tf,i ¼ Tf,in and, at the
outlet (i ¼ 5), S5 ¼ S and so Tf,i ¼ Tf,out.
The heat transfer coefﬁcient (hi, with 1 # i # N) of the N
microchannel sections (Ni, with 1 # i # N) along the ﬂow path can
be calculated with the following equation:
hi ¼
q
00
Ts $ Tf ;i
; (2)
As an objective function, the solid wall temperature, Ts, is
considered constant along the whole ﬂow path.
At this point, the distribution of the heat transfer coefﬁcients
needed to obtain a constant temperature proﬁle of the cooled ob-
ject along the ﬂow path is deﬁned. by adjusting the microchannels
width in order to maintain constant the solid wall temperature (Ts)
along the path. In the next step of the design procedure, these local
heat transfer coefﬁcients are associated to equivalent hydraulic
diameters.
The previous studies, experimental and numerical, made at
millimetric and micrometric scales, represent a database that al-
lows us to associate, in ﬁxed conditions (those of the design con-
ditions, Table 1), the local heat transfer coefﬁcient with the
hydraulic diameter of themicrochannels (Fig.1). These results were
found after validating the CFD model with the experimental data
extracted from the heat sink device proposed in a previous study
[19]. Generally, such a correlation is required to guide the design,
and could be obtained by experimental measurements or para-
metric CFD studies for different channels widths.
The correlation, based on the previous data, is proposed in
equation (3):
dh ¼ 185;416$h$1:8797 (3)
with the following formula of hydraulic diameter for rectangular
sections:
dh ¼
4$H$W
2$H þW
(4)
This will allow the width of the channels en each section (Wi) to
be calculated once the microchannel height is deﬁned:
Wi ¼
2$H$dhi
4$H $ dhi
(5)
The number of sections (N) is limited to 5 in order to minimize
the impact of the entrance effect on the overall performance of the
design. The cooling device is 50 mm long, in order to allow the
visualization of the variation of the temperature along the coolant
ﬂow path, and 10 mm wide, in order to reduce the impact of the
edge effects on the experimental temperature measurements
(made in the centreline of the cooling device).
The results of the design procedure, when applied in the design
conditions deﬁned in Table 1, are presented in Table 2 and Fig. 2.
3. Description of the experimental setup
Fig. 3 shows the experimental setup used for this study. Water,
used as the coolant ﬂuid, is stored in a reservoir with a thermostatic
bath so as to maintain a constant temperature. The water is circu-
lated in the closed loop with the aid of a variable speed peristaltic
pump (JP Selecta PERCOM N-M) and passes through a 3-mm ﬁlter
before entering the test module. The heat ﬂux is generated by an
advanced ceramic heater completely covered by the microchannel
chip (Watlow Ultramic 600).
The cooling device is sealed on the copper layer of the test
module (Fig. 5) through a thin layer of the Thermal interface Ma-
terial (TIM). The thickness of the TIM layer has been measured with
a microscope (50 mm, ±5 mm) and its thermal conductivity has been
veriﬁed (lTIM ¼ 0.82 W/m$K). The ceramic heater resistance, that
provides the heat ﬂux to the system, is located directly below the
copper layer.
The microchannel test module and the ﬂow path through it are
represented in Fig. 4.
The ﬂuid is introduced to the heat sink through the central slot
of the slot plate (2), located below the entry volume of the coolant
distributor (1). After impacting on the middle zone of the device,
the water ﬂow is divided in two (3) and passes through the
stepwise-varying width microchannel sections until the two out-
lets of the heat sink (4). Finally, the ﬂuid comes out the coolant test
module through the outlet volumes (5). The lower face of the slot
plate seals the top of the microchannels.
Type-K thermocouples are used to measure the water temper-
ature at the inlet and outlet of the cooling device and the tem-
perature distribution of the copper layer along the ﬂow path, at
different positions (x) along the centerline (y ¼ 0 mm) of the
cooling device. All this information is acquired by a datalogger
(Campbell CR23X) and sent to a computer to be stored and analyzed.
The microchannel pattern has been etched in silicon by lithog-
raphy and Deep Reactive-Ion Etching (DRIE) [24], creating a con-
stant depth (300 mm) microchannel array. To do so, a thick
Fig. 1. Relation between hydraulic diameter and local heat transfer coefﬁcient:
q
00
¼ 50 W/cm2, Q ¼ 8.73 mL/s, from Barrau et al [20].
Table 1
Set up design conditions.
Parameter Unit Value
Design speciﬁcations Tf,in K 293
q
00
W/cm2 50
Q mL/s 8.73
Ts K 313
S m2 5.00$10$4
Design constraints N e 5
H mm 300
Wf mm 100
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photoresist is applied on a 100 mm Si wafer by spin casting, pre-
baked, exposed to UV light through an optical mask with the
microchannel features, and developed. The exposed silicon is then
etched anisotropically with vertical walls using the Bosch process
for DRIE. The photoresist is then remove by O2 plasma and the chips
are separated by dicing.
4. Experimental results
To study the temperature distribution and thermal resistance of
the heat sink described previously, various tests were performed
under the conditions listed in Table 3. Temperature proﬁles, ﬂow
rates, heat rates were measured, which will ﬁrst be used to validate
the test apparatus.
4.1. Energy balance
The data acquired allows checking the energy balance of the
system and validate the extracted information from the tests. It has
to be veriﬁed that all the electric power (Pw) supplied and therefore
transmitted in the form of heat by the ceramic heater, is absorbed
by the cooling ﬂuid (Pf), since the test module is otherwise well
insulated:
Pf ¼ Pw (6)
The energy transferred to the refrigerating liquid is:
Pf ¼ r$Cp$Q$

Tf ;out ! Tf ;in
 
(7)
The experimental setup is validated through comparison of the
theoretical temperature difference between the inlet and outlet of
the cooling liquid with the experimental data (Fig. 6).
The Reynolds number is calculated at the inlet as:
Re ¼
v$dh
y
(8)
As the section through which the ﬂuid ﬂows before the ﬁrst row
of microchannels is an elongated section with a form factor x, the
hydraulic diameter is calculated according to the expression:
Table 2
Results of the design procedure (for design conditions in Table 1).
Parameter Unit Values
N1 (i ¼ 1) N2 (i ¼ 2) N3 (i ¼ 3) N4 (i ¼ 4) N5 (i ¼ 5)
Tf,i K 20 22.9 25.1 26.8 28.2
hi W/m
2 K 25,000 29,303 33,605 37,908 42,210
dhi mm 1003 744 575 459 375
Wi mm 1528 490 276 186 136
Fig. 2. Cooling device geometry (dimensions in mm) for q
00
¼ 50 W/cm2, Q ¼ 8.73 mL/s.
Fig. 3. Microchannel heat sink test setup, which temperature uniformity
measurements.
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dh ¼
2$Wcool
1þ x
(9)
whereWcool is the width of the cooling device and the form factor x
is deﬁned as:
x ¼
Wcool
H
(10)
Considering the uncertainty on the experimental temperature
measurements, we ﬁnd a good agreement between the energy
balance prediction and the experimental data acquired. Since the
energy balance is veriﬁed, the analysis of the experimental results
can be done.
4.2. Temperature uniformity measurements
As the design procedurewas oriented to reduce the temperature
non uniformity of the cooling device, the temperature maps for the
different tests are presented in Fig. 7. The temperatures are dis-
played only for one side of the heat sink, as the distribution is
symmetric with respect to the central (y,z) plane.
The uncertainty owing to the error of the TIM thickness mea-
surement of ±5 mmcan be valuedwith amargin of ±1.1 "C. Added to
the uncertainty due to thermocouples measurement of ±0.5 "C, the
total margin of error represented in the ﬁgure is ±1.6 "C.
A quite uniform temperature distribution (slightly decreasing) is
observed. As the proposed stepwise varying width microchannel
scheme is able to counteract the coolant temperature increase, its
Fig. 4. Exploded view of the microchannel test module. The sequence of the ﬂow path is represented by the numbered arrows.
Fig. 5. Detail of the test module and position of the thermocouples.
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effectiveness to maintain the wall temperature more uniform or to
tailor the temperature distribution to the user's need is proved.
Table 4 presents the results of temperature uniformity within
the thin copper layer below the heat sink, expressed through the
standard deviation sT with respect to average temperature and its
difference to each data point. The calculation of the average tem-
perature of the studied surface, Ts, is done with the arithmetic
mean of the 6 measured temperatures.
The standard deviation of the temperature (sT), which repre-
sents the temperature uniformity, varies between 0.9 and 1.2 "C
along the 5 cm length of the cooling device. These results enhance
widely the ones obtained by Sung and Mudawar [25] with another
hybrid jet impingement/microchannel cooling device. These au-
thors, which designed and studied this design with the aim of
improving the temperature uniformity of the cooled object,
reached, at the same heat ﬂux (50W/cm2) and at a similar ﬂow rate
(13 mL/s), a temperature uniformity of 2 "C along a cooling device
length of only 2 cm.
4.3. Scale effect
The average thermal resistance coefﬁcient Rt of the system, is
calculated by the following equation:
Rt ¼

Ts " Tfin
 
q00
(11)
The values used to calculate the thermal resistance coefﬁcient
are the experimental ones taken in the three test conditions. But,
the thermal resistance coefﬁcient obtained directly by these mea-
surements (Rt) includes the thermal resistance of the TIM and the
copper layers (RTIM and RCu, respectively), located between the base
of the cooling device and the thermocouples location as it's
described in the Test module setup section. As a consequence, the
performance of the cooling device, expressed by thermal resistance
coefﬁcient (Rcool), must be calculated through the expression:
Rcool ¼ Rt " ðRCu þ RTIMÞ (12)
The average thermal resistance coefﬁcients for the three
different tests conditions listed are calculated and shown in Table 5.
For a ﬂow rate of 15.97 mL/s and heat ﬂux of 50 W/cm2, the new
stepwise varying width microchannel device (made at micro-
metrical scale) has a thermal resistance coefﬁcient of
2.35$10"5m2 K/W, whereas a similar design, made at a millimetrical
scale [18], had a thermal resistance coefﬁcient of 7.2$10"5 m2 K/W.
These values are in concordance with the existing reports and
literature on this topic, showing that microchannel heat transfert is
enhanced compared to millimetrical scale results found.
5. Numerical study
A numerical model has been developed and experimentally
validated in order to carry out a parametric study of the cooling
device, with the objective of predicting the effect of variations of a
given parameter of the system. With this in mind, simulations with
different ﬂow rates of coolant are done so as to analyze the inﬂu-
ence of this factor in the cooling device performance. Also the
impact of the different layers located between the heat sink and the
heat source is studied by displaying the temperature proﬁles at
different heights of the cooling system.
5.1. Description of the numerical model
As indicated in Fig. 5 the heat exchanger presents two sym-
metries (both in xz and yz planes), thus only the quarter of the
Table 3
Tests conditions.
Test 1 Test 2 Test 3
Q mL/s 8.8 11.23 15.97
q
00
W/cm2 50 50 50
Tf,in
 C 21.7 21.9 22.6
Fig. 6. Comparison of the theoretical temperature difference between the inlet and
outlet of the cooling liquid with the experimental data.
Fig. 7. Temperature distribution of the experimental cooling device for a heat ﬂux of
50 W/cm2. The longitudinal distribution of microchannels is represented on the lowest
part of the graph.
Table 4
Temperature uniformity at copper layer height.
Symbol Unit Test 1 Test 2 Test 3
DTf,in-out
 C 5.8 5.6 4.1
Ts
 C 77.5 75.7 66.6
DTs (minemax)
 C 2.7 3.0 2.1
sT
 C 0.9 1.2 0.8
Table 5
Thermal resistance coefﬁcient of the cooling device.
Test 1 Test 2 Test 3
Q mL/s 8.8 11.23 15.97
Tf,in
 C 21.7 21.9 22.6
q
00
W/cm2 50 50 50
Rt m
2 K/W 1.11$10"4 1.08$10"4 8.81$10"5
RCu þ RTIM m
2 K/W 6.46$10"5 6.46$10"5 6.46$10"5
Rcool m
2 K/W 4.68$10"5 4.29$10"5 2.35$10"5
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device is considered as the numerical domain. The layers included
in the numerical model are the copper base plate, the TIM layer and
the microchanneled cooling device.
The NaviereStokes equations are solved in the ﬂuid domain
with the assumption of laminar ﬂow. The thermophysical proper-
ties of the solid constituting the domain (Silicium, TIM and copper)
are considered to be uniform and constant. The only required
boundary conditions are the imposed mass ﬂow, the temperature
at the inlet and the heat ﬂux on the bottom wall. The energy
equation is solved in the ﬂuid and solid domains. The coupled
partial differential equations describing the ﬂow ﬁeld are dis-
cretized with the ﬁnite volume method, using a commercial solver
(Ansys Fluent). Second order upwind discretization is used. The
rectangular staggered grid is non-uniform in both directions within
the ﬂuid domain: it is ﬁner in the boundary layers where gradients
are more important. Also the mesh is reﬁned in order to take into
account the jet impingement. The ﬁrst grid node from each wall of
the domain is situated at yþ ¼ 1.
First, a grid independence study was done for each micro-
channel to obtain the minimum required grid, and after a vali-
dation of the whole domain is done. This validation step was also
followed by another one which consists of doubling the mesh in
each direction: it was veriﬁed that doubling the grid modiﬁes the
temperature less than 1%. This validationmethod was successfully
used in previous studies [19]. Thus, a total number of seven mil-
lions nodes are used. Convergence is declared when the cumula-
tive residuals for all conservation equations are less than at least
10"10.
5.2. Validation of the numerical model
The CFD model is validated by comparison with two experi-
mental sets of measurements (Tests 1 and 3).
Taking into account the margin of error explained in Section 4.2,
the comparison between the experimental and numerical tem-
perature proﬁle shows the same trends in each section of the
cooling device (Fig. 8).
5.3. Numerical parametric study
5.3.1. Effect of the ﬂow velocity
The numerical results show that the general trend of the tem-
perature distribution along the ﬂow path is very similar for all the
cases studied (Fig. 9). The impact of the Reynolds number on both
the thermal resistance coefﬁcient and the temperature uniformity
is represented in Fig. 10.
The thermal resistance coefﬁcient, as well as the temperature
standard deviation decreases with the increase of Reynolds num-
ber. Both the standard deviation and the thermal resistance relation
with the Reynolds number are not linear. The tendency shows a
change around Re ¼ 3000 as, within the microchannel sections, the
laminar ﬂow turns to a turbulent one. Indeed, from this value, the
turbulence intensity is found to be higher than 10%. For higher
Reynolds numbers (Re > 4000), the improvement of the thermal
resistance coefﬁcient of the cooling device is not so signiﬁcant than
for lower Reynolds numbers.
Fig. 8. Comparison between experimental and numerical temperature distributions
for Test 1 and Test 3, at thermocouples height (z ¼ "1.25 mm).
Fig. 9. Temperature distribution at thermocouples height along the device's centre-
line, z ¼ "1.25 mm and y ¼ 0 mm, for different inlet velocities; Tf,in ¼ 20
#C; q
00
¼ 50 W/
cm2.
Fig. 10. Impact of the Reynolds number on the thermal resistance coefﬁcient and
temperature standard deviation. Tf,in ¼ 20
#C; q
00
¼ 50 W/cm2; ﬂow rates (Q) from
8.80 mL/s to 3.00 mL/s.
Fig. 11. Temperature distribution in centrelines of the cooling device (y ¼ 0 mm).
Conditions of Test 1 (Tf,in ¼ 21.7
#C; q
00
¼ 50 W/cm2; Q ¼ 8.80 mL/s).
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5.3.2. Impact of the TIM thermal resistance coefﬁcient
Fig. 11 shows the different temperature distribution along the
centrelines of the cooling device (y ¼ 0) at several depth for the
conditions of Test 1; from the bottom of the cooling device
(z ¼ 0 mm) to thermocouples depth (z ¼ !1.25 mm).
The impact of the thermal resistance of the TIM layer on the
temperature distribution is clearly not negligible. The copper layer
has a less remarkable effect, but is also perceptible. On one hand,
these additional thermal resistances associated to these layers
cause an increase of the total thermal resistance coefﬁcient (Rt). On
the other hand, both layers cause a strong smoothing effect on the
temperature distribution.
As expected, the average temperature increases with the ther-
mal resistance, while the temperature standard deviation scales
inversely (Fig. 12). These features imply both a higher average
temperature of the cooled object and better temperature
uniformity.
As the objective of the cooling device is to provide high tem-
perature uniformity while keeping the temperature in the oper-
ating range, the beneﬁts of the TIM layer in terms of temperature
uniformity must be balanced by the inconvenient of the higher
average temperature. So the design procedure should also take into
account the TIM layer effects.
6. Conclusions
A design procedure of a stepwise varying width microchannel
cooling device in micrometrical scale has been developed and
applied. The objective was to improve the temperature uniformity
of the cooled object while keeping a high heat extraction capacity.
The key ﬁndings of this study are as follows:
1 The thermal resistance coefﬁcient of the tested device was
2.35$10!5 m2 K/W for a ﬂow rate of 1.60 mL/s, enhancing near
three-fold the performance at the millimetre scale for the same
ﬂow rate.
2 The cooling device provides high temperature uniformity. A
temperature standard deviation of 0.8 "C has been experimen-
tally found.
3 The slightly decreasing trend in the direction of the ﬂow path
shows the effectiveness of the proposed concept, as it has the
capacity to counteract the effect of the coolant temperature
increase.
4 The TIM layer causes a smoothing of the temperature distribu-
tion of the cooled object and an increase of its average
temperature.
The results show that the design procedure for future devices
can tailor the temperature distribution to the speciﬁc needs of the
cooled object, by modifying the microchannel distribution along
the ﬂow path. The effect of the TIM layer between the cooling de-
vice and the cooled object should be kept into account at the design
stage.
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Nomenclature
CP Speciﬁc heat at constant pressure (J/kg K)
dh Hydraulic diameter (m)
h Heat transfer coefﬁcient (W/m2 K)
H Height of microchannels (mm)
N Number of microchannel sections (!)
Pf Power transferred to the refrigerating liquid (W)
Pw Electric power (W)
q
00
Heat ﬂux (W/m2)
Q Flow rate (m3/s)
Rcool Thermal resistance coefﬁcient of the cooling device
(m2 K/W)
RCu Thermal resistance coefﬁcient of the copper layer (m
2 K/
W)
RTIM Thermal resistance coefﬁcient of the TIM layer (m
2 K/W)
Rt Average thermal resistance coefﬁcient (m
2 K/W)
Re Reynolds number at the inlet (!)
S Area of the heat sink (m2)
Tf Fluid temperature (K)
Ts Wall temperature (K)
Ts Average wall temperature (K)
v ﬂuid velocity (m/s)
Wcool Width of the cooling device (mm)
W Width of microchannel path (mm)
Wf Width of microchannel ﬁns (mm)
Greek symbols
x form factor (!)
l thermal conductivity (W/m K)
r Density (kg/m3)
sT Temperature standard deviation (K)
y kinematic viscosity (m2/s)
Subscripts
i position number of the sections (!)
in inlet (!)
out outlet (!)
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a b s t r a c t
This work presents an experimental study on the effect of the nozzle geometry on the performance of a
hybrid jet-impingement/microchannels cooling system. The proposed heat sink is designed so as to
maintain the temperature of the cooled surface uniform, even with the coolant flow temperature increas-
ing along the flow path. Previous results showed quite uniform temperature distributions with the excep-
tion of the zone located just below the jet impingement, where the temperature is higher. In the present
work, several nozzle to plate spacings (z/b) are experimentally studied. The impact of nozzle to plate
spacing on the stagnation point Nusselt number and the overall temperature distribution varies as a func-
tion of the coolant flow rate. A strong coupling between the slot jet geometry, the heat exchange in the
varying width microchannel sections and the flow regime is demonstrated. The global thermal resistance,
the temperature uniformity and the pressure drops show distinct behavior as a function of the nozzle to
plate spacing, implying that the design procedure may weight up these parameters according to the cool-
ing needs.
Ó 2014 Elsevier Inc. All rights reserved.
1. Introduction
The heat flux densities managed in microelectronics are rising
rapidly. On the one hand it is necessary, for the proper working
system of these devices, to make an active cooling of the elements
that generates heat to reduce their temperature up to acceptable
ranges. On the other hand, the temperature uniformity of the
cooled object must be improved. In effect, this parameter affects
the performance of electrical systems and reduces their reliability.
Heat sinks currently achieve the first objective, but they do not
offer definitive solution to the second one.
Jet impingement and microchannel are the most common cool-
ing schemes used in microelectronics [1]. They both present high
heat flux extraction capacities but still have serious drawbacks.
Microchannels can only minimize the increase of temperature of
the object to cool in the direction of the fluid flow by increasing
the flow of refrigerant – a fact which entails the increase of the
power of the circulation pump and, therefore, of the total system
cost – but cannot eliminate this temperature gradient. For jet
impingements, the only way to obtain a quite uniform temperature
distribution is the use of matrix of jets, which implies the reduction
of the heat exchange coefficients and a high complexity of the return
architectures [2].
Along these lines, Barrau et al. [3] developed a hybrid jet-
impingement/microchannels cooling device that improves the
temperature uniformity of the cooled object. A stepwise varying
width design counteracts the increase of the water temperature
by increasing both the local heat transfer coefficient and the heat
exchange area to maintain constant the heat flux removal capacity.
Furthermore, numerical studies made on this cooling device [4]
and other studies related to similar geometries [5,6] showed that
this cooling scheme causes lower pressure drops than conventional
microchannels. This characteristic is a key factor for the sizing of
the cooling system, as the price of the pumps depends mainly of
the pressure drop that they may overcome [7].
This cooling scheme has also been implemented at microscale
[8,9]. The results demonstrate the validity of the proposed design,
but also show that the highest temperature of the cooled object is
located just below the jet impingement.
Many research works were dedicated to study the influence of
the ratio of nozzle hydraulic diameter (d) to its spacing from the
target surface (z) on the local heat transfer distribution. O’Donovan
and Murray [10] showed that local distribution of the heat
exchange varies in hugely as a function of the nozzle to plate spac-
ing (z/d) and the Reynolds number. For low the nozzle to plate
http://dx.doi.org/10.1016/j.expthermflusci.2014.11.012
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spacings (z/d < 4), the mean heat transfer distribution in the radial
direction exhibits secondary peaks. Katti and Prabhu [11] con-
firmed these results and also stated that, for a given Reynolds num-
ber, the stagnation point Nusselt number increases with augments
in z/d from 1.0 till around z/d = 6.0.
In the case of slot jets, the nozzle to plate spacing is expressed
by the ratio z/b (b is the width of the slot jet). Previous studies on
slot jet impingement cooling schemes [12,13] showed that the
nozzle to plate spacing has a varying impact on the stagnation
point Nusselt number as a function of the Reynolds number.
Zukowski [14] also showed that, at relatively low Reynolds num-
bers (Re < 2000), the local Nusselt distribution (Nux) trend do not
show huge differences for the nozzle to plate spacings studied.
Nevertheless, the absolute Nux values and the influence zone of
the slot jet impingement vary largely.
The purpose of the present work is to experimentally assess the
impact of the nozzle to plate spacing (z/b) on the heat exchange
performance of a hybrid jet impingement/microchannel cooling
scheme. The sensitivities of the temperature distribution of the
whole cooling device and the stagnation point Nusselt number to
the nozzle to plate spacing are analyzed. Finally, the impact of this
parameter on the global performance of the heat sink is studied,
through the analysis of the thermal resistance coefficient, the tem-
perature uniformity and the pressure drop.
2. Experimental mount
2.1. Test module description
The test module setup, with the coolant circuit and the equip-
ments used for the measurements is represented in Fig. 1.
The coolant (water) is stored in a reservoir with a thermostatic
bath to maintain a constant inlet temperature (Tin = 20 °C). The
water circulates in the loop with the aid of a variable speed peri-
staltic pump (JP Selecta PERCOM N-M). As the pressure losses of
the whole coolant circuit are large, the pump provides a constant
flow rate (Q). This characteristic has been validated trough the
use of an instantaneous flow meter. Then, the liquid passes
through a 5-lm filter before entering the test module.
In this study, the heat flux (q00), generated by an advanced cera-
mic heater (Watlow Ultramic 600), is set to 50 W/cm2.
The schematic design of the experimental test module used for
this study is shown in Fig. 2.
The fluid is introduced to the heat sink through the central slot
of the slot plate, located below the entry volume of the coolant dis-
tributor. After impacting on the middle zone of the device, the
water flow is divided in two and passes through the stepwise-vary-
ing width microchannel sections until the two outlets of the heat
sink. The lower face of the slot plate seals the top of the
microchannels.
Type-K thermocouples are used to measure the water tempera-
ture at the inlet and outlet of the cooling device and the tempera-
ture distribution of the copper layer along the flow path, at
different positions (x) along the centerline (y = 0 mm) of the cooling
device. The pressure drop is also measured between the inlet and
outlets of the coolant distributor. All this information is acquired
by a datalogger (Campbell CR23X) and sent to a computer to be
stored and analyzed.
The cooling device entails two well differentiated areas. The
first corresponds to a slot jet impingement, while the second con-
sists in a series of microchannel sections, with different widths
(Fig. 3).
The jet impingement slot width can be modified from 50 lm to
1.5 mm. This is achieved by interchangeable nozzle plates to be
sited just under the coolant distributor original slot. The widths
of the microchannel sections decrease from 1.53 mm to 140 lm
in order to increase, along the flow path, both the convective heat
transfer coefficient and the heat exchange surface and, thereby,
compensate the increase of the flow temperature (Fig. 4).
The depth of microchannel pattern, which is also the spacing
between the bottom of the inlet and the target surface, is around
z = 300 ± 20 lm.
The symmetry plane (x = 0 mm, y, z) allows to reduce the tem-
perature measurements to half of the cooling device length
(xP 0 mm).
The microchannel heat exchanger is sealed on the copper layer
of the test module through a thin layer of Thermal Interface Mate-
rial (TIM). The thickness of the TIM layer has been measured with a
microscope (100 lm, ±5 lm) and its thermal conductivity has been
verified (kTIM = 2.22 W/m K).
The coolant (water) is pumped to the inlet, implemented
through a slot jet impingement. The flow is then divided in two, fol-
lowing the microchannels path to both ends of the module. Two
outlets collect the coolant after passing through the microchannels.
Type-K thermocouples are used to measure the water tempera-
ture at the inlet and outlet of the microchannel heat exchanger and
the temperature distribution of the copper layer along the flow
path, at different positions (Tx) of the centerline (y = 0 mm,
z = ÿ1.3 mm) of the microchannel heat exchanger. All this informa-
tion is acquired by a datalogger Campbell CR23X and sent to a
computer to be stored and analyzed. Finally the flow is channeled
again to the thermostatic bath, closing the loop.
2.2. Fabrication
Most parts of the experimental setup were made using conven-
tional machining processes.
The microchannels of the heat exchanger were etched into a
generic 550 lm thick silicon wafer using the Deep Reactive-Ion
Etching (DRIE) process. The etched pattern has been defined by a
photolithographic process using AZ9245 photoresist and a low cost
laser printed acetate mask.
The accuracy of the fabrication process has been verified by
checking the test section widths and the depth of the microchan-
nels through microscopy images (Fig. 5).
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The difference with the theoretical values, along the whole
cooling device, is lower than 9% for the wall thicknesses and lower
than 6% for the channel widths.
To seal the top and sides of the microchannels, the nozzle plate
and seal were made out of the same silicone part. First a mold was
made to define a cavity representative of the microchannel heat
exchanger. Degased Polydimethylsiloxane (PDMS) (Sylgard 184)
was then poured into the mold. Thin stainless steel meshes where
placed into the PDMS, on each side of the center, to reinforce the
PDMS were it is not supported by the fins of the microchannels.
After curing, the seals were unmolded and then the nozzles were
cut to the different required sizes using a numerically controlled
CO2 LASER cutter set at approximately 5 W.
3. Results and discussions
3.1. Temperature distribution
Using the symmetry plane of the cooling scheme (x = 0 mm), the
temperature distribution along the centerline (y = z = 0 mm) is rep-
resented, for a fixed value of the nozzle to plate spacing (z/b = 3)
and several flow rates, from x = 0 mm, to x = 25 mm (Fig. 6).
The uncertainty owing to the error of the TIM thickness mea-
surement of ±5 lm can be valued with a margin of ±1.1 °C. Added
to the uncertainty due to thermocouples measurement of ±0.5 °C,
the total margin of error represented in the figure is ±1.6 °C.
With respect to the heat flux (q00), generated by an advanced
ceramic heater, and the coolant flow rate, the uncertainties are
3.8% and 3%, respectively.
The temperature measurements have been repeated 3 times for
each flow rate. As the variation in results remained within the
range of error of thermocouples, the results have been validated.
For a fixed nozzle to plate spacing (z/b), even if the tempera-
tures rise when the flow rate decreases, the temperature distribu-
tions show similar trends. Globally, the temperature increases
slightly along the flow path. The magnitude of this temperature
rise is higher for the lowest flow rate.
We also observe that, from x = 20 to x = 24 mm, the temperature
decreases as a consequence of the large reduction of the hydraulic
diameter between these two positions.
The highest temperature increase is located between x = 0 mm
and x = 4 mm and its magnitude rises when the flow rate decreases.
This result show that the heat transfer below the jet impingement
(stagnation point, x = 0 mm) is more sensitive to the flow rate than
the heat exchange at the beginning of the microchannel sections.
The impact of the nozzle to plate spacing on the temperature
distribution is also analyzed for fixed values of the flow rate
(Fig. 7).
The lowest temperature at the jet impingement stagnation
point (x = 0 mm) is, for all the studied flow rates, obtained for z/
b = 3. This indicates that the optimum slot jet width, with respect
to the stagnation point heat transfer, is b = 100 lm.
For Q = 672 ml/min, the temperature at x = 0 mm (just below
the jet impingement) varies nearly 14 °C between the nozzle to
plate ratios of 0.2 and 3. That indicates the large impact of this
parameter on the heat exchange at this point.
For the widest slot jet (z/b = 0.2; b = 1.5 mm), the temperature
below the jet impingement (x = 0 mm) is higher than at the begin-
ning of the microchannels zone (x = 4 mm). But for all the other
nozzle to plate values, the results are the opposite. This indicates
that, for large slot jet width, the decrease of the flow velocity at
the inlet causes the reduction of the jet impingement effect.
Between x = 4 mm and x = 20 mm, the temperature is nearly
constant. The main non-uniformities are caused by the tempera-
tures below the jet impingement and within the last section of
microchannels (x = 24 mm). Within this last section, the narrow
channels cause a large increase in the local heat extraction capacity
that overcompensates the increase of the coolant temperature and,
as a consequence, the temperature decreases with respect to the
previous ones (x < 24 mm).
During the first part of the coolant flow path (from x = 0 mm to
x = 12 mm), the difference in the measured temperatures show
that the impact of the nozzle to plate spacing is not limited to
the jet impingement zone. As a consequence, the determination
of the widths of these first sections of microchannels must be done
taking into account the nozzle to plate spacing.
The impact of the nozzle to plate spacing on the local tempera-
ture decreases in the direction of the flow path. Indeed, for a fixed
coolant flow rate and from x = 16 mm to x = 24 mm, the tempera-
ture differences between the studied z/b values tend to decrease.
3.2. Local Nusselt number distribution
The local Nusselt number is calculated to make a comparison of
the cooling device performance with several nozzle geometries.
The local Nusselt number at position x is defined as:
Nux ¼
q00  dh;x
kf  ðTx ÿ T inÞ
ð1Þ
kf is the thermal conductivity of the coolant, Tx the temperature at
position x (at z = 0 mm) and dh,x is the hydraulic diameter of the
flow sections at position x.
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Fig. 5. Microscopy image with width measurements and theoretical width (in
brackets) of the two last sections of microchannels (around x = 20 mm).
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For all the studied coolant flow rates, the maximum stagnation
point Nusselt number (Nu0) is obtained for a nozzle to plate spac-
ing z/b = 3 (Fig. 8). Nevertheless, the results show, for z/bP 1.5, a
moderate impact of the nozzle to plate spacing on the heat transfer
below the jet impingement. On the contrary, for lower values of
this parameter (z/b 6 1), the stagnation point Nusselt number
decreases quickly (for z/b = 1, between 24% and 43% with respect
to the optimum nozzle to plate spacing). These results are in con-
cordance with the one obtained by Choo et al. [13].
The impact of the Reynolds number on the stagnation point
Nusselt number is also studied (Fig. 9). As the heat exchange
parameter is, in this case, analyzed just below the jet impingement
(x = 0 mm), the Reynolds number (Re0) is calculated at the slot jet
inlet:
Re0 ¼
v  dh;0
t
ð2Þ
where v is the flow velocity (m/s) at the inlet and t is the kinematic
viscosity (m2/s).
As the section through which the fluid enters the heat sink is an
elongated slot with a form factor n, the hydraulic diameter at the
inlet (dh,0) is calculated according to the expression:
dh;0 ¼
2  b
1þ n
ð3Þ
where the form factor n is:
n ¼
b
Ljet
ð4Þ
Ljet, the length of the slot jet, is equal to the width of the cooling
device (Ljet = 10 mm).
The lowest stagnation point Nusselt number is obtained for
z/b = 0.2, and the highest, as commented before, for z/b = 3. For
all the studied nozzle to plate spacings, the stagnation point
Nusselt number is a nearly lineal function of the Reynolds number
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Fig. 7. Temperature distribution at y = z = 0 mm. q00 = 50 W/cm2. (a) Q = 200 ml/min; (b) Q = 350 ml/min; (c) Q = 528 ml/min; and (d) Q = 672 ml/min. The errors bars have not
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at the inlet. Nevertheless, the slope of the curves is higher for the
highest nozzle to plate spacing values. As a consequence, the
impact of the nozzle to plate spacing on the stagnation point Nus-
selt number increases with the Reynolds number at the inlet.
The local Nusselt numbers (Nux, for x = 0, 4, 8, 12, 16, 20, and
24 mm) are represented (Fig. 10) for a fixed value of the nozzle
to plate spacing (z/b = 3). Because the Reynolds number varies
along the flow path, the results are not represented as a function
of this parameter, but as a function of the coolant flow rate.
Within the range of flow rates studied, all the local Nusselt
numbers increase with this parameter in a nearly lineal way. Nev-
ertheless, the highest slope of the curves is obtained for x = 0 mm
(Nu0) and tend to decrease as we move away from this location.
This result shows that, for a fixed value of the nozzle to plate spac-
ing, the impact of the coolant flow rate varies between the differ-
ent zones of the cooling scheme.
As a consequence, the global thermal resistance and, above all,
the temperature uniformity will vary as a function of the coolant
flow rate. Therefore, in order to reach specific values of both
parameters, the design procedure must be implemented for a given
flow rate.
3.3. Temperature uniformity and global thermal resistance coefficient
Fig. 11 shows the variation of the global thermal resistance
coefficient (Rt) as a function of the nozzle to plate spacing (z/b).
The global thermal resistance coefficients Rt are calculated as
follows:
Rt ¼
ðTw ÿ T inÞ
q00
ð5Þ
with Tw the average temperature of the bottom of the heat sink (at
z = 0 mm).
Low thermal resistance coefficients (lower than 2  10ÿ5 K m2/
W) are obtained at relatively low flow rates (Q = 672 ml/min, that
corresponds to a Reynolds number at the inlet of 2218). Previous
results [3] showed that, at millimetrical scale, this hybrid cooling
device reach higher thermal resistance coefficients
(7.2  10ÿ5 m2 K/W) at a higher flow rate (Q = 960 ml/min). This
value is also lower than the maximum thermal resistance coeffi-
cient indicated by other authors for high heat flux removal [15].
For all the studied flow rates, the thermal resistance coefficient
shows a global decreasing trend until z/b = 3 and, in some case
(Q = 528 ml/min), until z/b = 6. So the optimum nozzle to plate
spacing corresponds, depending on the flow rate, to values of z/b
between 3 and 6.
The standard deviation of the temperature (rT), which repre-
sents the temperature uniformity, varies between 0.7 and 2.8 °C
along the 5 cm length of the cooling device (Fig. 12). These results
enhance widely the ones obtained by Sung and Mudawar [16] with
another hybrid jet impingement/microchannel cooling device.
These authors, which designed and studied this design with the
aim of improving the temperature uniformity of the cooled object,
reached, at the same heat flux (50 W/cm2) and at a higher flow rate
(780 ml/min), a temperature uniformity of 2 °C along a cooling
device length of only 2 cm.
For all the studied flow rates, the best temperature uniformity is
obtained for z/b = 2 (b = 150 lm). For Q = 200 ml/min, the authors
could not register the temperature map for z/b = 2 and, as a conse-
quence, cannot represent the value of the standard deviation of the
temperature for this nozzle geometry. Nevertheless, as for the
other z/b values, the data follow the trend obtained for other flow
rates, its reasonable to think that the results for Q = 200 ml/min
coincide with the other ones.
This is due to the fact that, for z/b = 2, the shift of the stagnation
point Nusselt number and its propagation to the beginning of the
microchannel zone coincides with the temperatures at the end of
the flow path.
We can also observe that the temperature uniformity is
improved when the flow rate increases.
All these results underline the strong coupling between the jet
impingement features, the channel distribution and the flow rate.
As a consequence, an optimization procedure of the hybrid jet
impingement/microchannel cooling scheme, with the aim of
decreasing the thermal resistance coefficient and improving the
temperature uniformity, cannot take into account these aspects
separately. Furthermore, as the optimum nozzle to plate spacings
are different when assessed with respect to the temperature uni-
formity than when assessed with respect to the global thermal
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resistance coefficient, the design procedure may weight up both
parameters, depending on the specific needs of the application to
be cooled.
3.4. Pressure drops
The pressure drop caused by the cooling scheme has been mea-
sured (Fig. 13). The pressure losses have been measured through a
differential pressure sensor with a linearity of ±0.25% at full scale.
The results show that the augment of the nozzle to plate spac-
ing (z/b), that is, a reduction of the slot jet width (b), causes a large
increase of the pressure drop. For example, between z/b = 1 and z/
b = 6 (that is for slot jet width of 300 and 50 lm, respectively), the
total pressure drops are multiplied by 5 or 9, depending on the
coolant flow rate. This result indicates that the slot jet geometry
is a key parameter in order to limit the pressure drops of the cool-
ing device. We can also observe that the impact of this parameter
on the pressure losses increases when the flow rate augments.
4. Conclusions
The impact of the nozzle geometry on the performance of a
hybrid jet impingement/microchannel cooling scheme has been
experimentally tested. The results include several nozzle-to-plate
spacings (0.2 6 z/b 6 6) and flow rates. Within the range of the
studied flow rates, the temperature distributions showed similar
trends, with some exception in the stagnation zone for some noz-
zle to plate spacings. Indeed, a large impact of this parameter on
the stagnation point Nusselt number (Nu0) has been demonstrated.
The results also showed that the influence of the nozzle to plate
spacing is extended, with a decreasing magnitude, in subsequent
flow path areas. Therefore, the behavior of the studied cooling
scheme cannot be studied by parts.
The global performance of the cooling device has been assessed
and enhance the one of previous studies, as its global thermal
resistance is lower than 2  10ÿ5 K m2/W and its temperature uni-
formity (rT) is lower than 0.7 °C along the 5 cm length. It is also
observed that the reduction of the slot jet width cause large
increases of the pressure drop.
As seen in this study, and also in previous ones, the large num-
ber of parameters of the cooling scheme that can be modified
allows tailoring the performance of the heat sink to the needs of
the cooling application. But this study shows that the temperature
uniformity, the global thermal resistance coefficient and the pres-
sure drops are not optimum for the same nozzle to plate spacings.
As a consequence, the design procedure may weight up, at the
design stage, these performance indicators of the cooling device
according to the specificities of the application to be cooled.
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Abstract.  Previous experimental and numerical studies of hybrid cooling devices for CPV receivers were developed 
under uniform illumination profile conditions; but literature review shows that this uniformity assumption is difficult to 
satisfy in real conditions. This investigation presents the design and the validation of a hybrid cooling device able to 
tailor its local heat extraction capacity to 2D illumination profiles in order to provide a uniform temperature profile of 
the PV receiver as well as a low global thermal resistance coefficient. The inputs of the design procedure are the solar 
concentration, the coolant flow rate and its inlet temperature. As the illumination profile is 2D dependent, a matrix of pin 
fins is implemented and a hybrid Jet Impingement /Matrix of Pin Fins cooling device is experimentally tested and 
compared to a hybrid Jet Impingement / Microchannels cooling device developed previously. The results demonstrate 
similar performances for both designs. Furthermore, in contrast to the cooling scheme using longitudinal fins, the 
distribution of the pin fins can be tailored, in two dimensions, to the local need of heat extraction capacity. 
Keywords: High concentration, hybrid cooling scheme, temperature uniformity, microchannels, pin fins. 
PACS: 88.40.F, 88.40.hj, 44.27.+g  
INTRODUCTION 
Solar cell receiver assemblies are essential 
components of Concentration Photovoltaic (CPV) 
modules. In addition to provide electrical connections 
to the cells and insure their protection through bypass 
diodes, receiver assemblies must extract the incoming 
solar energy fraction converted into heat inside the 
solar cells. In dense array CPV receivers, the high 
compactness makes the use of active cooling 
necessary. On the one hand, the cooling device must 
have a thermal resistance lower than 10-4 K·m2/W [1] 
and, on the other hand, it must maintain a temperature 
uniformity of the PV cells. Indeed, this last parameter 
affects both the overall efficiency of the PV receiver 
and the reliability of the device.  
Previous studies [2,3] showed the efficiency of a 
hybrid jet impingement/microchannel cooling scheme 
to reach these goals. Furthermore, experimental and 
numerical studies demonstrated that the pressure drop 
induced by this hybrid cooling device is lower than the 
one produced by devices based only on microchannels. 
This behavior is a key factor in cooling devices for 
CPV receivers, as high pressure losses imply high 
pumping power, which affect negatively the net 
energy production of the CPV converter. 
The hybrid jet impingement / microchannel cooling 
scheme (Figure 1) previously developed by some 
authors of this paper [3] demonstrated is capability to 
maintain the temperature nearly constant along the 
flow path (x direction) by increasing the heat 
extraction capacity in the same direction. This 
characteristic counteracts the coolant temperature rise 
in the same direction. 
 
FIGURE 1. Hybrid Jet Impingemet / Microchannels cooling 
device. 
 
Nevertheless, the illumination profile of a CPV 
receiver is neither perfectly uniform nor 
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monodimensional. Calorimetric measurements 
performed in a concentrator system using a reflective 
secondary optics showed that the illumination profile 
may be clearly 2D dependent (Figure 2).  
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FIGURE 2. Example of solar flux mapping obtained at the 
exit of a kaleidoscope used as secondary with a parabolic 
concentrator [4] 
 
As a consequence, the distribution of the heat 
extraction capacity must be 2D dependent to improve 
the temperature uniformity of the cooling device. This 
performance must be obtained without reducing the 
other main performances of the previous design, which 
are the low thermal resistance coefficient and the low 
pressure drop. A new hybrid cooling scheme that 
replaces the longitudinal fins of the microchannels 
sections by a matrix of pin fins has been designed. 
Indeed, the distribution of the pin fins can be tailored, 
in two dimensions, to the local need of heat extraction 
capacity. 
In this study the hybrid Jet Impingement / Matrix 
of Pin Fins cooling scheme is experimentally tested in 
order to demonstrate its applicability in a CPV 
receiver. To achieve this goal, its performances are 
compared with those of the hybrid Jet Impingement / 
Microchannels cooling scheme. 
EXPERIMENTAL 
The schematic design of the experimental test 
module used for this study is shown in Figure 3. 
 
 
FIGURE 3.  Test module scheme. 
 
The test module is cooled by water which is stored 
in a tank equipped with a thermostatic bath to maintain 
a constant inlet temperature (Tin= 20 ºC). The water 
circulates through the loop using a variable speed 
peristaltic pump (JP Selecta PERCOM N-M), which 
provides a constant flow rate (Q). Then, the liquid 
passes through a 5-ȝm filter before entering the test 
module. 
In this study, the heat flux ( q cc ), generated by an 
advanced ceramic heater (Watlow Ultramic 600), is set 
to 50 W/cm2. Real sun experiments will be performed 
in a second step. 
The cooling scheme entails two well differentiated 
areas. The first corresponds to a cooling system using 
jet impingement, while the second consists in a series 
of pin fins rows (substituting the longitudinal fins), 
seeFigure 4). In order to allow comparison between 
both studied cooling schemes, the distribution of the 
rows of pin fins in this cooling scheme is similar to the 
one of the longitudinal fins in the hybrid Jet 
Impingement / Microchannels cooling scheme. The jet 
impingement slot width (b) is set to 150 ȝm. The 
spacing between the pin fins rows decreases from 1.64 
mm to 240 ȝm in order to increase, along the flow 
path, the convective heat transfer coefficient and the 
heat exchange surface and, thereby, compensate the 
increase of the flow temperature. This pattern is etched 
in silicon (total thickness of 550 ȝm) by lithography 
and DRIE, creating a constant depth (z=300 ȝm) pin 
fins array. 
208 This article is copyrighted as indicated in the article. Reuse of AIP content is subject to the terms at: http://scitation.aip.org/termsconditions. Downloaded to  IP:
193.144.12.130 On: Wed, 03 Dec 2014 08:58:33
 
FIGURE 4. Hybrid Jet Impingement / Matrix of Pin Fins 
cooling scheme. 
 
The microchannel heat exchanger is sealed on the 
copper layer of the test module through a thin layer of 
Thermal Interface Material (TIM). The thickness of 
the TIM layer has been measured with a microscope 
(100 ȝm, ±5 ȝm) and its thermal conductivity has been 
verified (ȜTIM=2.22 W/mK). 
The coolant (water) is pumped to the inlet, 
implemented through a slot jet impingement. The 
coolant flow is then divided in two parts, following the 
flow path, through the matrix of pin fins, to both ends 
of the module. 
Type-K thermocouples are used to measure the 
water temperature at the inlet and outlet of the heat 
exchanger and the temperature distribution of the 
copper layer along the flow path, at different positions 
(Tx) of the centerline (y=0 mm). These thermocouples 
are located 1.3 mm under the bottom of the cooling 
device. All this experimental  information is acquired 
by a datalogger Campbell CR23X and sent to a 
computer to be stored and analyzed. Finally the flow is 
channelled again to the thermostatic bath, closing the 
loop. 
RESULTS AND DISCUSSION 
Heat Exchange 
The temperature distribution along the flow path of 
the coolant, obtained for the 4 flow rates and the 2 
cooling devices considered in this study, is represented 
in Figure 5. 
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FIGURE 5.  Temperature distribution of the CPV receiver 
for the hybrid Jet Impingement / Microchannels cooling 
scheme (MC) and the hybrid Jet Impingement / Matrix of 
Pin Fin cooling scheme (PF). X= 822 suns. 
 
Similar trends and values are obtained for both the 
hybrid Jet Impigement / Microchannels (MC) and the 
hybrid Jet Impigement / Matrix of Pin Fins (PF) 
cooling devices. For the lowest Reynolds number 
(Re=650), the temperature slightly increases along the 
flow path of the coolant, where as for higher Reynolds 
numbers, the temperature is quite uniform or even 
decreases. This pattern is obtained through the  
increase of the local heat extraction capacity in the 
direction of the flow, which compensates the increase 
of the coolant temperature in the same direction. 
As a consequence, the performance of the device 
based on the matrix of pin fins in terms of heat 
exchange, is similar to the one of the longitudinal fins-
based device. This fact is confirmed by the comparison 
of the overall thermal resistance coefficient for both 
cooling schemes (Figure 6). 
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FIGURE 6.  Global thermal resistance coefficients 
measured for the 2 cooling devices considered. 
 
The global thermal resistance coefficients Rt are 
calculated as follows: 
 
 
q
TT
R inwt cc  (1) 
with Tw the average temperature of the bottom of the 
heat sink. 
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 The global thermal resistance coefficients follow 
the same trend for both cooling schemes, reaching 
values of 2.6x10-5 m2.K/W for the highest Reynolds 
number (flow rate Q=1.12x10-5 m3/s). All the values of 
this parameter are lower than the one considered as the 
maximum by previous studies [1] for CPV receivers. 
Pressure Losses 
The pressure drop caused by the cooling device is 
an important parameter, since this value influences the 
parasitic power consumption of the pump and, as a 
consequence, negatively affects the net energy 
production of the whole CPV system. 
Figure 7 shows similar trends for both the hybrid 
Jet Impingement / Microchannels and the hybrid Jet 
Impingement / Matrix of Pin Fins cooling schemes. 
However, for low Reynolds numbers (Re1150), the 
matrix of pin fins generates lower pressure losses than 
the longitudinal fins of the microchannels sections. 
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FIGURE 7. Pressure drop of the hybrid Jet Impingement / 
Microchannels cooling scheme and the hybrid Jet 
Impingement / Matrix of Pin Fins cooling scheme. 
 
For higher Reynolds numbers, the situation is the 
opposite. This is due to the fact that the pressure drop 
is caused by the wall friction and the turbulences. For 
low Reynolds numbers, there the magnitude of 
turbulence remains low and the highest heat exchange 
area of the longitudinal fins induces more pressure 
drop than in the case of the pin fins. When the flow 
rate increases (highest Reynolds numbers), the pin fins 
generate more turbulence than the microchannel walls. 
This is the reason why, for high Reynolds numbers, 
the pressure losses are higher for the pin fins cooling 
scheme than for the microchannels one. 
CONCLUSIONS 
The performance of the hybrid Jet Impingement / 
Microchannels cooling device developed previously 
and the new hybrid Jet Impingement / Matrix of Pin 
Fins cooling schemes have been experimentally 
studied and compared. On the one hand, the heat 
exchange capacity and its distribution show similar 
characteristics. On the other hand, the comparison of 
the pressure losses induced by the cooling schemes 
show only rather small differences, caused by the flow 
characteristics within longitudinal and pin fins. The 
ability of the hybrid Jet Impingement / Matrix of Pin 
Fins cooling scheme to provide a uniform temperature 
distribution along the flow path will be further 
demonstrated in a forthcoming paper. This new 
cooling scheme should theoretically allow tailoring the 
distribution of the heat exchange elements in two 
dimensions, in contrast to the hybrid Jet Impingement / 
Microchannels one that can only fulfill this 
requirement in the flow direction. As the illumination 
profiles of the CPV receivers are often 2D dependents, 
this characteristic allows improving their temperature 
uniformity and, as a consequence, their efficiency and 
reliability. 
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4. Discussió global dels resultats i conclusions 
4.1 Estudi experimental del dissipador de calor. 
La necessitat de mantenir una temperatura uniforme en les cèl·lules fotovoltaiques i 
altres dispositius microelectrònics ha portat a desenvolupar una metodologia de càlcul 
pel disseny d’un microdissipador de calor, que permeti mantenir una temperatura el 
més uniforme possible en tota la superfície a refredar. Per comprovar la validesa del 
disseny s’utilitza el banc de proves que s’ha descrit en l’apartat 2.2.1. Les proves sobre 
el dissipador híbrid que combina jet impactant i microcanals es realitzen per diferents 
cabals d’aigua amb flux de calor i temperatura de l’aigua similars. Amb les dades 
recollides en els tests efectuats s’obté el perfil tèrmic de la superfície refredada i la 
pèrdua de pressió entre l’entrada i sortida del fluid refrigerant. Les dades obtingudes 
també permeten calcular la resistència tèrmica mitja del dissipador i la desviació 
estàndard de la temperatura. L’anàlisi dels valors obtinguts d’aquests paràmetres es 
resumeix en els tres punts següents.  
• La distribució de temperatures sobre la superfície estudiada mostra una 
tendència similar en els diferents tests. El perfil tèrmic és lleugerament 
descendent, demostrant l’efectivitat del dissipador en mantenir una temperatura 
de la superfície més uniforme o adaptar la distribució de temperatura a les 
necessitats de l’aplicació. El disseny amb ample variable esglaonat 
aconsegueix augmentar l’extracció de calor i contrarestar l’augment de 
temperatura del fluid refrigerant al llarg del seu camí dins de les seccions de 
microcanals.  
• La desviació estàndard de la temperatura s’utilitza per quantificar la uniformitat 
en la temperatura de la superfície, i poder comparar els resultats. Els valors 
assolits en els diferents tests varien entre 0.8 i 1.2 ºC al llarg del dispositiu de 5 
cm de longitud. Aquestes xifres milloren altres resultats obtinguts amb una 
tecnologia similar [48] i en condicions semblants. En aquest estudi anterior 
s’aconsegueix una uniformitat de 2 ºC al llarg de 2 cm, equivalent a un gradient 
tèrmic de 1 ºC/cm en front dels valors al voltant de 0.2 ºC/cm obtinguts en 
aquest estudi.  
• El coeficient de resistència tèrmica és l’indicador que ens permet valorar les 
prestacions del dispositiu. Aquest coeficient és calculat amb les dades de la 
temperatura mitja de la superfície refredada, la temperatura de l’aigua a 
l’entrada i el flux de calor, considerat equivalent a la potència elèctrica 
subministrada a la resistència tèrmica. La xifra inicial inclou la resistència 
tèrmica de totes les capes que travessa el flux de calor fins a l’alçada de la 
pressa de mesures. Els resultats finals es mostren extraient els coeficients de 
resistència tèrmica de la capa de TIM i de la capa de coure. Els valors 
obtinguts concorden amb la literatura existent sobre aquesta tecnologia i 
permeten observar una millora en la resistència tèrmica mitja del dissipador 
respecte a altres proves realitzades a escala mil·limètrica en iguals condicions. 
Un exemple és el valor assolit per un cabal de 1.6·10-5 m3/s de 2.35·10-5
m2yK/W que millora clarament el valor obtingut en condicions similars però a 
escala mil·limètrica de 7.2·10-5 m2yK/W. 
Aquests resultats confirmen la validesa de la metodologia utilitzada pel disseny del 
dispositiu i la viabilitat del dissipador de calor a escala micromètrica, ja que 

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s’aconsegueix una transferència de calor més elevada que en altres estudis a escala 
mil·limètrica. 
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4.2 Estudi numèric del dissipador de calor. 
Paral·lelament al treball experimental s’ha desenvolupat un model numèric per a 
simular el comportament del dissipador de calor i poder estudiar el dispositiu amb més 
profunditat i sense la necessitat de realitzar proves al laboratori. Es realitzen diferents 
simulacions amb les mateixes condicions dels tests fets al laboratori. La comparació 
dels valors numèrics amb les dades experimentals confirma la validesa del model a 
l’estar ambdós en concordança. 
Una vegada validat el model, es realitza un estudi sobre l’impacte de la velocitat 
d’entrada del fluid i del gruix i conductivitat tèrmica de la capa de TIM en el rendiment i 
comportament del dissipador: Per analitzar l’efecte de la velocitat d’entrada del 
refrigerant s’efectuen càlculs amb 6 velocitats diferents. Per comprovar l’impacte del 
gruix i conductivitat tèrmica de la TIM sobre el perfil tèrmic i la resistència tèrmica 
global del dissipador, es realitzen talls a diferents alçades de les capes que composen 
el sistema. 
• Les simulacions realitzades mostren un distribució de temperatures similar, 
independentment del valor del cabal d’entrada del refrigerant. La desviació 
estàndard de la temperatura i el coeficient de resistència tèrmica disminueix 
amb l’augment del nombre de Reynolds, tot i que la dependència és no lineal. 
S’observa que a partir de cert valor del nombre de Reynolds (Re>3000), 
augmentar el cabal no implica una millora tan notable en la uniformitat de 
temperatura i l’intercanvi de calor. Aquest canvi de tendència és degut al pas 
de flux de laminar a turbulent a partir de cert cabal, i per tant s’ha de balancejar 
el cost d’elevar el cabal de refrigerant i la millora aconseguida a l’hora de 
planificar l’operació del dispositiu i sobre la temperatura mitjana de la 
superfície. 
• En l’anàlisi sobre l’efecte de la TIM es pot observar dos efectes igualment 
importants: primer, la temperatura mitja disminueix notablement al llarg de la 
capa de material interficial, i segon, aquesta capa de TIM té un efecte 
uniformitzador en el perfil tèrmic, suavitzant les variacions brusques de 
temperatura. Els anteriors resultats permeten obtenir els valors del coeficient 
de resistència tèrmica i la desviació estàndard de la temperatura. Els càlculs 
confirmen que la temperatura mitja augmenta amb el coeficient de resistència 
tèrmica global, però contràriament al cas anterior la desviació estàndard de la 
temperatura disminueix amb l’increment del coeficient de resistència tèrmica. 
Els anteriors paràmetres van directament lligats al gruix i conductivitat tèrmica 
de la substància utilitzada com a material d’interfície. Aquestes dos variables 
han de tenir-se en compte ja en la fase de disseny del dissipador de calor per 
optimitzar el seu funcionament.  
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4.3 Optimització de la geometria del jet impactant en el dissipador híbrid jet 
impactant/microcanals. 
Hi ha un factor que no s’ha tingut en compte en les anteriors proves i és que els tests 
experimentals mostren que la temperatura més elevada de la superfície del dissipador 
es troba just sota del jet impactant. Això fa pensar que es pot millorar el seu 
comportament modificant la geometria que defineix el jet impactant. El paràmetre 
estudiat és z/b, el quocient entre la distància des de la sortida del jet fins la superfície 
del dissipador i l’ample de la boca del jet impactant.  
S’han realitzat proves variant els amples de boca des de 50 a 1500 micròmetres, que 
equival a valors entre 0.2 i 6.0 del rati z/b, i els cabals d’aigua des de 200 a 672 
ml/min. Els valors utilitzats per avaluar el comportament del dispositiu amb diferents 
geometries de la boca del jet són: la distribució de temperatures, la distribució del 
nombre de Nusselt local, els coeficients de resistència tèrmica, la uniformitat de 
temperatura i la pèrdua de pressió. 
• Els perfils de temperatures per un mateix cabal i diferents valors de z/b
tendeixen a igualar-se al final de l’última secció de microcanals, però la 
diferència de temperatures al llarg de les primeres seccions de microcanals és 
notable i s’estén més enllà de l’àrea d’estancament del jet. Excepte en el cas 
en que z/b=0.2 la temperatura és inferior en el punt d’estancament que en el 
següent punt de mesura més proper. S’observa doncs, que per amples de boca 
grans (z/b més petits), l’impacte del jet es redueix juntament amb el cabal. En 
tots els cabals estudiats, la temperatura mínima en el punt d’estancament del 
jet es dóna per z/b=3. Per tant, l’òptim tenint en compte la transferència de 
calor en el punt d’estancament es troba per b=100 µm i z=300 µm. La 
diferència de temperatura entre aquest òptim i el pitjor cas (z/b=0.2) per un 
cabal de 673 ml/min arriba a ser de 14 ºC. Això indica la importància d’aquest 
paràmetre (z/b) en l’intercanvi de calor en aquest punt.  
• El càlcul del nombre de Nusselt local s’utilitza en aquest estudi per comparar el 
rendiment del dispositiu. L’impacte de l’ample de l’obertura del jet sobre aquest 
valor és més notable al punt d’estancament, Nu0, disminuint al llarg del camí del 
refrigerant. El seu estudi mostra que s’assoleix el màxim del seu valor en el cas 
de z/b=3, i que l’efecte del paràmetre z/b sobre el nombre de Nusselt en el punt 
d’estancament s’incrementa amb el nombre de Reynolds a l’entrada. Finalment, 
s’observa que fixant el paràmetre z/b, el nombre de Nusselt local té una relació 
quasi lineal amb el cabal, dintre del rang estudiat. L’efecte del cabal en el 
nombre de Nusselt local depèn del punt d’estudi; és més important en la zona 
d’estancament i va disminuint com més ens allunyem d’aquest punt. 
• El càlcul del coeficient de resistència tèrmica en funció de z/b pels casos 
anteriors mostra una tendència descendent d’aquest valor fins z/b=3, i z/b=6 en 
algun cas. Tenint en compte aquest paràmetre, l’òptim de la relació entre 
l’ample de la boca i la distància fins a la superfície d’impacte es troba en valors 
de z/b entre 3 i 6, depenent de la velocitat d’entrada. 
• En canvi l’òptim tenint en compte la uniformitat de temperatura es troba per 
z/b=2 en tots els casos estudiats. Això es degut a que per aquest valor el canvi 
del nombre de Nusselt al punt d’estancament i la seva propagació al principi de 
la zona de microcanals coincideix amb les temperatures al final del recorregut 
del fluid. 
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• Sobre l’últim paràmetre estudiat, s’observa que la pèrdua de pressió s’eleva 
notablement al augmentar el valor de z/b, i aquest efecte s’incrementa amb el 
cabal. 
Amb tots els paràmetres anteriors analitzats es posa de relleu que l’òptim per a cada 
paràmetre no sempre coincideix amb el mateix valor de z/b. Això fa que al dissenyar 
un sistema de refredament per un cas concret s’hagi de tenir en compte els diferents 
factors i valorar les necessitats de l’aplicació on va destinat el dispositiu. 
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4.4 Estudi comparatiu del dissipador de calor amb esquema de matriu d’agulles i amb 
canals longitudinals. 
Fins arribar a aquest punt sempre s’ha treballat amb un dissipador amb canals 
longitudinals, adaptable a un flux de calor constant o dependent en una sola dimensió. 
Els perfils d’irradiació solar són normalment variables en dos dimensions. Una forma 
d’adaptar la capacitat d’extracció de calor a aquest tipus de flux de calor bidimensional 
és modificar els canals longitudinals per una matriu d’agulles que permetria variar la 
densitat de la matriu en les 2 dimensions. Per aquest motiu l’última part del treball 
presenta la comparativa entre dos dissipadors amb la mateixa configuració de canals, 
però en un cas els microcanals són marcats per aletes longitudinals, i en l’altre cas es 
tracta la matriu d’agulles (Fig. 15). S’han realitzat proves experimentals per quatre 
cabals d’aigua en iguals condicions pels dos dispositius. S’analitzen 3 paràmetres: la 
distribució de temperatures, el coeficient de resistència tèrmica global i les pèrdues de 
pressió. 
• Les distribucions de temperatures són semblants pels dos dissipadors. Pel 
cabal més petit 	Q=3.33·10-6 m3/s), la temperatura augmenta lleument, mentre 
que per Re>650 el perfil és lleugerament descendent quan la capacitat 
d’extracció de calor local compensa l’increment de temperatura del fluid. 
• El rendiment d’ambdós dispositius és molt similar, en tant que els coeficients de 
resistència tèrmica són molt semblants. Els valors obtinguts d’aquest paràmetre 
arriben a 2.6·10-5 m2·K/W pels cabals d’aigua més elevats	Q=1.12·10-5 m3/s). 
Aquest resultat millora el valor més baix trobat en estudis per receptors de CPV 
previs [4]. 
• La tendència de les pèrdues de pressió és equivalent en ambdós casos. No 
obstant, per Re1150 les pèrdues són inferiors en el cas la matriu d’agulles, en 
canvi per Re>1150 les pèrdues de pressió són menors en el dissipador d’aletes 
longitudinals. Això és degut a que per Reynolds elevats la matriu d’agulles 
genera més turbulències que els canals longitudinals, incrementant la pressió. 
En canvi per Reynolds inferiors, la major superfície de transferència de calor de 
les aletes longitudinals causa més pèrdues de pressió, essent aquest factor 
més important que l’efecte de les turbulències a valors de Reynolds baixos. 
Les diferències en els perfils de temperatura de la superfície refredada, la capacitat 
d’intercanvi de calor i les pèrdues de pressió no són significatives, depenent sobretot 
del cabal d’entrada. La similitud en el comportament dels 3 paràmetres pels 2 
dissipadors fa pensar que la introducció de la matriu d’agulles és una possibilitat 
viable, amb rendiments similars als microcanals longitudinals. Això permetria l’ús 
d’aquesta nova variació del dissipador de calor en el receptors de CPV, millorant la 
eficiència i fiabilitat a l’augmentar la uniformitat de temperatura en la superfície del 
receptor. 
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4.5 Conclusions finals. 
La problemàtica de l’extracció de fluxos de calor molt elevats d’àrees reduïdes i la 
importància de mantenir una uniformitat de temperatures en els sistemes de CPV ha 
portat a la realització d’aquest treball. Després dels diferents estudis i proves realitats 
en aquest treball, les conclusions obtingudes es poden resumir en els següents punts. 
• L’estudi experimental del dissipador a escala micromètrica confirma unes 
prestacions més elevades que altres sistemes similars a escala mil·limètrica. 
S’aconsegueix un coeficient de resistència tèrmica de 2.35·10-5 m2yK/W per un 
cabal de 1.6·10-5 m3/s, amb uns valors de la desviació estàndard de la 
temperatura que varien entre 0.8 i 1.2 ºC al llarg del dispositiu de 5 cm de 
longitud. Aquests resultats permeten assegurar la validesa de la metodologia 
seguida per al disseny de la geometria dels microcanals. 
• El model numèric 3D desenvolupat per simular el comportament del dissipador 
de calor, permet observar la importància de l’augment de la resistència tèrmica 
degut a la capa de TIM en l’augment de temperatura mitja i la uniformització de 
la temperatura al llarg de la superfície a refredar. La temperatura mitja 
experimenta un augment de 27 ºC al llarg de la capa de 50 µm de TIM, alhora 
que la desviació estàndard de la temperatura millora en un 81 % gràcies a 
aquest material. S’observa d’aquesta manera que el gruix i conductivitat 
tèrmica de la TIM són dos factors importants a tenir presents. S’ha de ponderar 
l’efecte dels dos factors anteriors depenent de les necessitats de l’aplicació, ja 
des de la fase de disseny del dissipador de calor. 
• L’impacte del factor z/b en el comportament del dispositiu de refredament 
queda confirmat amb les proves realitzades per diferents amples de boca de 
sortida del jet. S’observa que, tant la temperatura mínima en el punt 
d’estancament del jet com el nombre de Nusselt local tenen el seu màxim en el 
valor z/b=3. El coeficient de resistència tèrmica té el seu màxim en els valors 
de z/b entre 3 i 6, depenent del cabal. En canvi l’òptim tenint present la 
uniformitat de temperatura es troba per z/b=2 en tots els casos estudiats. A 
l’hora del dissenyar un sistema de refredament s’han de valorar els diferents 
factors i adaptar-se als requeriments de l’aplicació on va destinat el dispositiu, 
ja que l’òptim dels diferents paràmetres no sempre coincideix amb el mateix 
valor de z/b. 
• L’anàlisi comparatiu entre el disseny amb canals longitudinals i el disseny amb 
una matriu d’agulles presenta unes diferències mínimes en capacitat 
d’extracció de calor i distribució de temperatures depenent principalment de la 
velocitat d’entrada del fluid. Per exemple, el coeficient de resistència tèrmica 
és, per Re=650, un 4 % més elevat en el disseny de microcanals que en el de 
matriu d’agulles, però un 3.3 % inferior per Re=2200. Per una altra banda, la 
pèrdua de pressió varia més significativament en funció del cabal de 
refrigerant: per Re=650, és un 35 % superior en el disseny de microcanals i, 
per Re=2200, un 18 % més elevada en el disseny de matriu d’agulles. Els 
resultats obtinguts indiquen que l’ús en receptors de CPV del dispositiu amb 
matriu d’agulles és viable i permetria l’adaptació a un perfil bidimensional del 
flux de calor. 


5. Treball futur 
Un dels treballs a seguir és avaluar el comportament del dispositiu estudiat en 
situacions reals. La realització de tests a l’exterior amb llum solar permetria comprovar 
el rendiment del receptor del CPV amb la inclusió del dissipador de calor híbrid. 
D’aquesta manera es podria establir la viabilitat de l’aplicació del dissipador de calor 
en casos reals. Aquest pas es podria fer utilitzant el disseny del esquema de matriu 
d’agulles, adaptant-lo a fluxos de calor prèviament caracteritzats que variïn en les dos 
dimensions. L’objectiu és suavitzar els punts de màxima temperatura, fent el perfil 
tèrmic de la superfície a refredar el més uniforme possible per millorar l’eficiència del 
sistema.  
La creació d’un model numèric per aquest tipus de dissipador ajudaria, una vegada 
validat, a comprovar l’efectivitat d’aquest tipus de disseny en aquest cas de fluxos de 
calor variables bidimensionalment. El model permetria l’anàlisi del comportament de 
diferents configuracions del dissipador de calor en diferents escenaris.  
Un factor amb una incidència molt important en la temperatura mitja de la superfície a 
refredar i la seva uniformitat és l’aplicació de la TIM. Ja s’ha començat a estudiar amb 
més profunditat el seu efecte amb l’ajuda del model numèric i per tant és un treball a 
continuar que ja s’està fent. 
Finalment, un últim punt que s’hauria d’analitzar és l’ús del canvi de fase en el fluid 
refrigerant durant el pas pel dissipador de calor per incrementar l’intercanvi de calor del 
sistema. Avaluar la millora que es pot aconseguir en el rendiment del dispositiu i els 
inconvenients de l’aparició del flux de calor crític, inversió i inestabilitat del flux amb 
caigudes de pressió i diferencies elevades de temperatura. 


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